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ABSTRAKT, KLÍČOVÁ SLOVA 
ABSTRAKT 
Cílem této diplomové práce je konstrukční návrh pedálové skupiny formulového vozidla. 
Úvod této práce je věnován možným konstrukčním variantám pedálových skupin současných 
vozidel, doplněný požadavky, které jsou na ně kladeny. Dále jsou uvedeny a popsány 
jednotlivé prvky pedálové skupiny včetně jejich principu a funkce. Také jsou zde 
shromážděny získané obecné informace týkající se konstrukčních návrhů příslušných 
komponent. Na základě těchto již uvedených zjištění dochází k samotným konstrukčním 
návrhům, včetně volby vhodných a příslušných prvků. Konstrukční finální návrhy pedálů a 
základní konzoly vychází z uvedených výpočtových napěťových analýz. V závěru jsou 
zhodnoceny dosažené výsledky, které jsou srovnány se stávající pedálovou skupinou a jsou 
zde zmíněna možná provedení z hlediska jejich výroby. 
 
KLÍČOVÁ SLOVA 




The aim of my diploma thesis is the formula car pedal assembly design. The introduction of 
the thesis presents the possible design variants of the car pedal assembly of the current 
vehicles completed with requirement that are demanded from them. Furthermore, there are 
mentioned and described individual elements of the car pedal assembly including their 
principle and function. The thesis mentions collected basic information about the design of 
the components. On the basis of this mentioned information the thesis aims for the design 
including the choice of appropriate and relevant components. The final design of pedals and 
the basic console results from the mentioned calculation of stress analysis. In conclusion of 
the thesis there are evaluated achieved results that are compared with the current pedal 
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Předmětem této diplomové práce je konstrukční návrh pedálové skupiny studentské 
formule SAE.  
Nejprve bych rád přiblížil tento výraz, respektive projekt i těm, kteří o něm doposud 
neslyšeli. Formule SAE (Formula Society of Automotive Engineers) je jedním z největších a 
nejprestižnějších evropských vzdělávacích projektů v oblasti automobilového průmyslu. 
Cílem tohoto projektu, resp. soutěže je inspirace, rozvíjení technického myšlení a celkově 
praktických znalostí u nás budoucích inženýrů. Ke stavbě a návrhu jednomístného závodního 
vozidla jsou vyzývány univerzity z celého světa. Právě proto jsem rád, že i já společně 
s celým týmem se můžeme opět podílet na vývoji a stavbě nového formulového vozidla. Moje 
konstrukční část spočívá v návrhu pedálové skupiny tohoto vozidla. 
Pedálová skupina, složená obvykle ze tří pedálů (spojkového, brzdového, plynového) 
je nedílnou součástí každého vozidla, jejíž pomocí je zmíněné vozidlo ovladatelné. Dává 
řidiči jistou zpětnou odezvu a podílí se na jízdním zážitku a komfortu jízdy. Největší 
pozornost je věnována brzdovému pedálu, a to z důvodu bezpečnosti. Jedním 
z nejdůležitějších prvků aktivní bezpečnosti je právě brzdový systém, jehož hlavním úkolem 
je bezpečné zastavení či snížení rychlosti vozidla. Aby tomu tak bylo, je třeba snadné, 
pohodlné a plynulé ovládání brzdného účinku. Tohoto dosáhneme nejen správným návrhem 
brzdového systému a jeho jednotlivých komponentů, ale také správným návrhem a designem 
samotného brzdového pedálu. I v případě spojkového a plynového pedálu je podstatou 
snadné, účelné, bezpečné a komfortní ovládání. 
Konstrukce pedálové skupiny musí být provedena v souladu s pravidly, jelikož již 
zmiňovaná bezpečnost je na prvním místě. Dále je třeba uvažovat jednoduchou montáž a 
zástavbu do rámu formulového vozidla. 
Samotnému začátku konstrukčních návrhů předcházelo seznámení se s danou 
problematikou včetně základních pojmů. Dále také zjištění možných stávajících řešení, 
konstrukční řešení konkurenčních týmů a následné porovnání, tj. jejich výhody a nevýhody. 
Ze získaných poznatků jsem se snažil vyhodnotit vhodnou možnou variantu, kterou jsem 
podložil základními funkčními a pevnostními výpočty. Provedl jsem tedy napěťové analýzy 
vybraných prvků metodou konečných prvků, tj. všech tří pedálů a kotvící desky. Tímto 
způsobem jsem se snažil dospět k rozumným konstrukčním návrhům, tak aby vyhověly 
kladeným požadavkům. 
Práci jsem rozčlenil na obecnou a vlastní část. V obecné části se věnuji současným 
možným konstrukčním variantám pedálových skupin, včetně popisu a funkce jednotlivých 
příslušných prvků. Dále tato část pokračuje obecným souhrnem informací týkajících se 
návrhu brzdového sestavení. V úvodu vlastní části představuji projekt Formule SAE, který je 
následně doplněn stručnými pravidly. Zejména se zde dostávám k samotným konstrukčním 
návrhům a k volbě nezbytných prvků, aby mohl vzniknout jeden funkční celek, tj. pedálová 
skupina. V další kapitole jsou uvedeny CAD modely klíčových vybraných prvků a celkové 
sestavení, včetně zástavby pedálové skupiny. Poslední klíčovou kapitolou je analýza 
napjatosti vybraných komponentů pedálové skupiny, resp. průřez těmito analýzami. V závěru 
zhodnocuji dosažené výsledky, porovnávám s výsledky současné pedálové skupiny a 









PROVEDENÍ PEDÁLOVÝCH SKUPIN SOUČASNÝCH VOZIDEL 
I. OBECNÁ ČÁST 
V této části bych rád uvedl popis a funkci hlavních prvků pedálové skupiny, především 
objasním možné varianty konstrukčních provedení pedálových skupin a shrnu získané 
poznatky týkající se samotného návrhu brzdového pedálu, resp. brzdové pedálové skupiny. 
1 PROVEDENÍ PEDÁLOVÝCH SKUPIN SOUČASNÝCH VOZIDEL 
Jak jsem již zmínil v úvodu, pedálovou skupinou se rozumí jedna celistvá sestava složená 
obvykle ze tří pedálů, tj. spojkového, brzdového a akceleračního. V případě užití automatické 
převodovky lze spojkový pedál vypustit. Je-li spojka nutná pouze k rozjezdu vozidla, je 
možné vyvést jednoduchý ovladač pro tyto účely na vhodné místo a opět budou dostačující 
pouze dva pedály, tj. brzdový a akcelerační pedál. Všechny pedály musí být řádně ukotveny, 
nejčastěji pomocí čepů ke kotvící desce a společně s dalšími náležitými prvky tvořit jeden 
funkční celek. Jeho pomocí musí být umožněno snadné a spolehlivé ovládání vozidla, čímž se 
rozumí plynulé řazení, zrychlování, zpomalování nebo úplné zastavení. Návrh a následné 
odlaďování pedálové sestavy by se mělo konzultovat s řidičem, jelikož právě on je schopný 
na základě zpětné vazby a ovladatelnosti vozidla říci, kde je třeba případných změn, či 
zlepšení. Pedálová skupina by měla splňovat řadu požadavků: 
 kompaktnost 
 nastavitelnost (polohovatelnost) 
 nízká hmotnost 
 snadná zástavba 
 tuhost pedálů 
 pevné, tuhé, přesné vedení a uchycení pedálů 
 ergonomické hledisko (pohodlnost, komfortní ovládání) 
 vhodný způsob připevnění k rámu 
 správné vracení pedálů 
 opatření pedálovými dorazy 
 instalace nutných spínačů 
1.1 HLAVNÍ PRVKY PEDÁLOVÉ SKUPINY 
V této kapitole obecně pojednám a popíši funkci jednotlivých hlavních prvků, z kterých 
se skládá jednotný funkční pedálový mechanismus. 
1.1.1 SPOJKOVÝ PEDÁL 
Spojkový pedál se často podobá brzdovému, ale jelikož není vystavován takovému 
namáhání, bývá více odlehčen. Šlapka spojkového pedálu bývá většinou rozměrově menší 
vůči brzdové, jelikož spojkový pedál není zdaleka tak využívaný jako brzdový. Řada 
závodních jezdců a týmů opouští klasickou tří-pedálovou skupinu a vypouští právě spojkový 
pedál. Pak je třeba se vypořádat s vyvedením náhradního ovládacího mechanismu spojky, a to 
nejlépe v blízkosti volantu, aby byl umožněný samotný rozjezd vozidla, popřípadě řazení 
rychlostních stupňů, není-li tedy užito automatické převodovky. Spojka může být ovládána 
podobně jako brzdový systém pomocí spojkového hydraulického válce, kde se využívá 
hydraulické kapaliny pro přenos vyvozené ovládací síly na spojku, nebo je užito klasického 
mechanického ovládání pomocí lanka. Popis spojkového sestavení v kombinaci se spojkovým 





PROVEDENÍ PEDÁLOVÝCH SKUPIN SOUČASNÝCH VOZIDEL 
 
Obr. 1 Popis a jednotlivé polohy spojkového pedálu ve spojení s hydraulickým válcem [14] 
 
1.1.2 BRZDOVÝ PEDÁL 
Brzdový pedál složený z ramena, šlapky a otočného čepu zajišťuje přenos brzdné síly 
od chodidla do hlavních brzdových válců. Návrh a konstrukce těchto částí podstatně ovlivňuje 
nejen správnost a ovladatelnost brzdového systému, ale také komfort řidiče. Právě brzdový 
pedál je nejdůležitější částí celého brzdového systému, jelikož jeho selhání by způsobilo 
kompletní ztrátu brzdného účinku, což by vedlo ke katastrofálním následkům. Podrobněji se 
k brzdovému pedálu vyjadřuji v kapitole 2, kde jsem dle literatury [2] shrnul řadu 
konstrukčních rad a zjištění ověřených praxí, včetně doporučení, jak postupovat při jeho 
samotném navrhování. 
1.1.3 PLYNOVÝ PEDÁL 
Třetím nezbytným pedálem je plynový, který nám umožňuje zrychlování vozidla. Ve 
srovnání s ostatními pedály je vystaven menším ovládacím silám. Tudíž se tato skutečnost 
často promítne i v jeho méně róbusnější konstrukci. U plynového pedálu je kladen důraz na 
snadný, plynulý a adekvátní chod pedálu. Taktéž musí být zajištěn jeho včasný a správný 
zpětný chod do výchozí polohy. Nejčastěji použitím vhodné vratné pružiny. Dalším důležitým 
faktorem je citlivost pedálu, resp. při jaké úhlové výchylce chceme dosáhnout např. plně 
otevřené klapky. Klapka je ovládaná ocelovým lankem, které je přivedeno k plynovému 
pedálu. S ohledem na již zmiňovanou citlivost, výrobci nabízí možnosti přepákovaných a 
variabilních systémů pozic pro uchycení lanka. Stále jsou však používány i jednoduché 
systémy spojení lanka s plynovým pedálem. Jednou z možností je opatření plynového pedálu 
vodorovně přišroubovanou trubičkou, skrze kterou je lanko provlečeno a zajištěno. 
Polohování, umožňující najít vhodnou citlivost pedálu, je v omezené míře též možné. Toto 
řešení sice nenabídne takový rozsah jako již zmíněné variabilní, ale jednou z předností je 
jednoduchost. Pokud konstrukce plynového pedálu neumožní upevnění této podélné tyčky 
v místě optimální požadované citlivosti, zřejmě se nevyhneme zmíněnému pákovému 
systému, či užití variabilního mechanismu. Obě možné varianty uchycení lanka viz obr. 2. 
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jezdci okamžité vracení pedálu. Dále plní funkci opory chodidla při průjezdu levotočivými 
zatáčkami. Příklad nožní klipsny plynového pedálu na obr. 2 v horní části. 
 
Obr. 2 Možné varianty uchycení lanka včetně nožní klipsny [18] 
 
1.1.4 MECHANICKÝ NEBO PROPORCIONÁLNÍ ROZDĚLOVAČ BRZDNÝCH SIL 
Dnešní nejvyspělejší brzdové systémy, především pak systémy závodních vozidel, 
vyžadují rozdílné brzdné účinky na přední a zadní nápravě. Existují dvě nejčastěji používané 
varianty. Brzdný účinek rozdělujeme mezi předním, či zadním hydraulickým okruhem. Buď 
mechanickým rozdělovačem či proporcionálním (škrtícím) ventilem, umístěným ve vedení 
mezi hlavním brzdovým válcem a brzdovým kotoučem či bubnem. Avšak, oba pracují na 
rozlišném principu. 
MECHANICKÝ ROZDĚLOVAČ BRZDNÉHO ÚČINKU 
Rozdělovač dělí pedálovou sílu mezi dva samostatné brzdové válce dle 
přednastaveného poměru. Tento silový poměr nastavujeme posouváním středu rozdělovače 
blíže k jedné tyčce brzdového válce nebo k druhé. To způsobí zvýšení hydraulického tlaku 
v jednom válci, tzn. pokles tlaku v druhém. Ve většině osobních automobilů se používají 
tandemové brzdové válce. Mechanickým rozdělovačem lze nastavit brzdová bilance pouze 
pro jeden stav hodnoty přilnavosti pneumatik. Nekompenzuje změny trakčních podmínek, což 
proporcionální ventil umožňuje. To je důvod, proč se mechanický rozdělovač obvykle 
nepoužívá v osobních automobilech.  
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Většinou najde své uplatnění u závodních vozidel, často ve spojení s duálním brzdovým 
válcem. Jeho úkolem je rozdělit brzdnou sílu do dvou brzdových válců. Tím je pak dosaženo 
variabilního brzdění předních a zadních kol. Názorný příklad možných nastavení na obr. 3. 
Většina konstrukčních provedení umožňuje nastavování určitého brzdového poměru přímo 
z automobilu. 
Nejjednodušší provedení je zhotoveno pomocí plochého profilu nebo ramena viz. 
obr. 4. Brzdový pedál pak tlačí v blízkosti středu na zmíněné rameno, které následně tlačí na 
obě tyčky vedoucích z brzdových válců. V momentě, kdy rameno rozdělovače tlačí na tyčky 
brzdových válců, je přenášen brzdný účinek na jednotlivé nápravy dle toho, na jaký poměr je 
rameno rozdělovače konstruováno. U této nejjednodušší varianty není možná průběžná 
variabilita. Je dána konstrukcí. Závodní vozidla, ale vyžadují rychlou nastavitelnost 
v závislosti na podmínkách trati. Např. je-li trať kluzká, snižuje se brzdný účinek na předních 
kolech. Přeneseme-li tedy menší sílu na přední brzdový válec, budou také vyvozeny i menší 
brzdné síly na přední kola. Naopak, máme-li dobrou přilnavost vozovky, je vhodné přenést 
větší brzdné síly na přední nápravu. Za normálních okolností se obvykle vyladí zmiňovaný 
brzdový poměr před samotným závodem. Zkušenější jezdci však mohou zasahovat do 
nastavení i během závodu. Nejčastěji to nastává v situacích, kdy dojde k náhlým změnám 
podmínek na trati, tj. mokrá nebo suchá vozovka. Případně kdykoliv, řidič usoudí 
nespokojenost s aktuálním nastavením. Vyžaduje to však jisté zkušenosti. Jelikož se tyto 
prvky objevují v závodních vozidlech prestižních soutěží, většina závodníků má s touto 
problematikou určitě zkušenost a jsou dostatečně informováni o tom, jak správně využívat 
této změny brzdného účinku. [2] 
 
 
Obr. 4 Nejjednodušší provedení rozdělovače brzdné síly [2] 
 
Nejpopulárnějším řešením je umístění rozdělovače přímo do samotného ramena 
brzdového pedálu. V trubkovém vedení brzdového pedálu je vložené kulové ložisko. Nosičem 
bilance rovnováhy je vysoko-pevnostní tyč, která je namontována do vnitřního otvoru 
kulového ložiska. Na koncích je tato tyčka opatřena závity, převodovými kostkami a je 
zajištěna maticemi dle obr. 5. Otáčením tyčky dochází k pohybu kulového ložiska. Tímto 
pohybem dochází k nastavování žádaného brzdného poměru. Tento důležitý prvek je 
distribuován řadou výrobců. Samotné nastavení může být obtížné. S tím souvisí i správná 
volba brzdového válce. Jde o kompatibilnost a vzájemné nastavení optimální středové polohy 
vůči sobě, aby při činnosti nedocházelo k větším výchylkám. Rozdělovač by též neměl 
kompenzovat špatný rozměr, či volbu brzdového válce. Pokud je potřeba zásadně měnit 
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středové polohy, stálo by za to zvážit výměnu brzdového válce s vhodnějšími rozměry. 
Rozdělovač by měl mít dostatečný rozsah, aby bylo možné pokrýt nastavení při různých 
podmínkách na trati. Jestliže je jeden z pístů brzdového válce na dně, musí rozdělovač 
následovně dovolit pohyb druhého. Systém musí být navržen tak, aby nenastal případ, kdy by 
oba písty brzdových válců ještě nedorazily ke dnu, v důsledku nedostatečného chodu pedálu. 
Spousta lidí tuto záležitost přehlíží. Právě proto je nutné tomuto věnovat pozornost, abychom 
se vyhnuli potížím v krizových situacích, kde mají tyto „maličkosti“ svůj opodstatněný 
důvod. Rozdělovač by neměl překážet ani při větších úhlových pohybech. Tj. případ, kdy 
jeden z brzdových válců má mnohem větší zdvih než ten druhý. Např. přehřátí brzdové 
kapaliny nebo malá netěsnost může právě způsobit markantní rozdíl zdvihů. Vznik této 
potenciální skutečnosti musí být kontrolován dle výkresů během samotného návrhu tak, aby 
nenastala kolize. Aktuální stav činnosti rozdělovače může být kontrolován pomocí otevření 
odvzdušňovacího ventilu na jednom z brzdových válců a stlačením pedálu. Tak dosáhneme 




Obr. 5 Provedení rozdělovačů brzdných sil s kulovým ložiskem [10], [11] 
 
Dle níže formulovaných vztahů lze vypočítat síly působící na jednotlivé brzdové 
válce. Pro jednoznačné definování rozměrů a působišť sil uvádím obr. 6. 
 
 
 =   

                          (1) 
 =   

     (2) 
 =  +         (3) 
kde: 
FB – síla od pedálu působící na rozdělovač 
FL – síla působící na levý hlavní brzdový válec 
FR – síla působící na pravý hlavní brzdový válec 
dL – vzdálenost od působiště síly FB  k levé tyčce brzdového válce 
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Obr. 6 Silové rozložení na brzdovém rozdělovači [2] 
 
OVLADAČE PRO NASTAVENÍ POMĚRU ROZDĚLOVAČE BRZDNÝCH SIL 
Pro snadné a rychlé přenastavení je mechanický rozdělovač brzdných sil u většiny 
závodních vozů vybaven nezbytným příslušenstvím. Tj. nejčastěji kabelový ovládací 
mechanismus, který nám umožní vyvedení ovladače na dobře situované místo, kde s ním 
budeme moci snadno polohovat i během jízdy. Především při náhlých změnách podmínek na 
trati nebo v případě, že jezdec nazná potřebné korekce. Hlavní nastavení je vhodné provést 
před samotným závodem. Manipulace s tímto zařízením však vyžaduje jisté znalosti, 
zkušenosti a opatrnost. Můžeme se také setkat s provedením, kde je ovladač umístěn přímo na 
tyčku rozdělovače brzdných sil. Tato varianta je ale poněkud nevhodná. Nabízí sice stejnou 
regulaci, ale umístění pedálové skupiny nám nedovolí bezpečné ovládání v průběhu jízdy. 
Obě již zmíněné varianty viz. obr. 7. 
 
Obr. 7 Ovladače pro nastavení rozdělovače brzdného účinku [15], [16], [17] 
 
PROPORCIONÁLNÍ REGULACE BRZDNÉHO ÚČINKU 
Nastavitelný proporcionální ventil mění poměr brzdového tlaku brzd předních a 
zadních přednastaveným přechodovým tlakem. Ventil je obvykle umísťován u zadních 
brzdových systémů, aby bránil vzniku zablokování zadních kol při tvrdém brzdění. Ventil 
dává předním a zadním brzdám hydraulicky tlakový vztah, který se přibližuje ideálnímu 
vztahu pro různé hodnoty přilnavosti pneumatik. Nenastavitelné proporcionální ventily jsou 
užívány ve většině moderních osobních automobilů. Nastavitelné proporcionální ventily je 
možné snadno přidat do jakéhokoliv brzdového systému, aby byla možná regulace v určitém 
rozsahu. 
 
1.1.5 HLAVNÍ BRZDOVÝ VÁLEC 
Hlavní brzdový válec je hydraulický válec, který je ovládán svalovou silou řidiče nebo 
pomocnou silou (stlačený vzduch, čerpadlo, vakuum). Pomocí něj zvyšujeme tlak v brzdovém 
systému a tím je přenesen brzdný účinek k jednotlivým kolům. Rozlišují se dva typy, tj. 
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HLAVNÍ JEDNOOKRUHOVÝ BRZDOVÝ VÁLEC 
   Vyrovnávací nádržka je spojena s pracovním prostorem válce dvěma otvory. Při 
stlačování pedálu se působením tlačné tyčky posouvá píst směrem doleva a po překrytí 
druhého otvoru vytlačuje brzdovou kapalinu přes zpětný ventil do spojovacího potrubí ke 
kolovým válcům, přičemž se v soustavě zvyšuje tlak. Při uvolnění brzdového pedálu proudí 
kapalina z kolových válců přes zpětný ventil zpět do hlavního brzdového válce. Úlohou 
zpětného ventilu je udržet v odbrzděném stavu určitý přetlak ve spojovacím potrubí (tzv. 
zbytkový tlak), který zabraňuje případnému vniknutí vzduchu do soustavy netěsnostmi 




Obr. 8 Popis částí jednookruhového brzdového válce [23] 
Zbytkový tlak je možno využít jen u bubnových brzd, jejichž čelisti se vracejí do 
základní polohy v odbrzděném stavu zpětnými pružinami. U kotoučových brzd, jejichž 
přítlačné desky se vracejí do základní polohy jen axiálním házením kotouče, příp. pružnou 
deformací těsnícího kroužku pístu, musí být v soustavě v odbrzděném stavu nulový přetlak. 
K tomuto účelu je v kuželovém zpětném ventilu škrtící otvor.  
Pracovní prostor hlavního brzdového válce je v základní poloze pístu v odbrzděném 
stavu spojen otvorem s vyrovnávací nádržkou, čímž je umožněno vyrovnání objemu brzdové 
kapaliny při jeho změně vlivem tepelné dilatace nebo úniku netěsnostmi. Toto spojení je již 
při malém pohybu pístu směrem doleva přerušeno překrytím otvoru hranou těsnící primární 
manžety, takže je zabráněno zpětnému úniku kapaliny do nádrže při zvyšujícím se tlaku 
v pracovním prostoru. Při zpětném pohybu pístu (doprava) při odbrzdění se brzdová kapalina 
následkem hydraulických odporů nestačí dostatečně rychle vracet, čímž by vznikl 
v pracovním prostoru hlavního brzdového válce podtlak, a tím nebezpečí vniknutí vzduchu. 
Proto je hlavní pracovní plochou pístu vytvořen tzv. vyrovnávací prostor, ze kterého může 
brzdová kapalina proudit do pracovního prostoru znázorněným na obr. 9 a doplnit tak 
chybějící objem, přebytečným objemem kapaliny, vracející se s časovým zpožděním do 
pracovního prostoru, kde se vytlačuje spojovacím otvorem do vyrovnávací nádržky. Doplnění 
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otvorem. Zpětná pružina vrací píst do základní polohy v odbrzděném stavu. Jednotlivé fáze 
odlehčeného a stlačeného válce jsou zřejmé z obr. 10. 
 
 




Obr. 10 Fáze jednookruhového brzdového válce při odlehčeném a stlačeném pedálu [19] 
 
HLAVNÍ DVOUOKRUHOVÝ BRZDOVÝ VÁLEC 
   Dvou-okruhová brzdová soustava vyžaduje dvouokruhový hlavní brzdový válec se 
dvěma oddělenými pracovními prostory a písty. Většinou se používá tzv. tandemový brzdový 
válec, u kterého jsou oba pracovní prostory uspořádané za sebou ve společné ose, obr. 11. Při 
sešlápnutí brzdového pedálu je píst vtlačován do pracovního válce a ventily na obou stranách 
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Z prostoru před pístem je kapalina vytlačována do jednoho brzdového okruhu a její tlak 
zároveň působí na plovoucí píst, čímž vzrůstá tlak i ve druhém okruhu. Tlaky na obou 
stranách se tak postupně vyrovnávají. Po uvolnění pedálu se oba písty působením vratných 
pružin vracejí do výchozí polohy. Ventily na obou stranách plovoucího pístu se uvolní a 
brzdová kapalina proudí z potrubí přes činné prostory válce do kapalinové nádržky, kde dojde 
k objemovému vyrovnání. Jednotlivé pracovní fáze viz. obr. 12. V brzdovém systému zůstává 
určitý tlak, jehož velikost je závislá od působení pružin na ventily zbytkového tlaku 
zabudované ve výpustních hrdlech válce. Toto uspořádání se používá pouze v případě, kdy 
jsou na obou nápravách použity bubnové brzdy. Při kombinaci kotoučových brzd (přední 
náprava) a bubnových brzd (zadní náprava), je pro okruh kotoučových brzd ve výstupním 
hrdle zabudován zpětný bezpředtlakový ventil a pro okruh bubnových brzd zpětný přetlakový 
ventil.  
 
Obr. 11 Popis tandemového provedení hlavního brzdového válce [22] 
 
V případě poruchy jednoho z okruhů se zcela zasune dřík ventilu vadného okruhu do 
plovoucího pístu a brzdný tlak se mechanickým přenosem síly vytvoří jen v okruhu 
neporušeném. Na brzdovém pedálu tím dochází k prodloužení zdvihu („kroku“) a vlivem 
brzdění pouze jednoho okruhu se sníží brzdný účinek (nouzové brzdění). Proto je nutné při 
poruše došlápnout brzdový pedál, příp. sešlápnutí opakovat. Tato situace je provázena 
signalizací kontrolky na palubní desce (sepnutí spínače „dlouhého kroku“). Zásobování 
neporušených okruhů brzdovou kapalinou zajišťuje dvoudílná vyrovnávací nádržka. 
Rozvod tlakové brzdové kapaliny od hlavního tandemového válce k válcům 
pracovním je řešen vysokotlakými pryžovými hadicemi a ocelovými trubkami. Brzdové 
trubky jsou pozinkované s další ochrannou vrstvou z plastické hmoty. Trubky jsou odolné 
proti korozi i abrazi. Spoje trubek s hadicemi a spoje s tlakovými válci jsou konstrukčně 
řešeny kuželovými dosedacími plochami a speciálními převlečnými maticemi. Brzdové 
trubky jsou po trase upevněny ve tvarových plastových držácích, aby nedošlo k jejich 
poškození stykem s jinými součástkami. Okruhy se určují ve směru od příruby. Vývody bližší 
k přírubě (první okruh) a vývody vzdálenější od příruby (druhý okruh). Dojde-li k poruše 
prvního okruhu, posouvá se primární píst s dorazem, aniž by vyvodil v porušeném okruhu 
přetlak. V okamžiku, kdy dosedne dorazový kolík na píst plovoucí s dorazem, dojde 
k zatlačování plovoucího pístu a tím vzroste přetlak neporušeného okruhu. Nastane-li porucha 
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dorazový kolík dosedne do dna tělesa válce, nastane nárůst přetlaku v neporušeném prvním 
okruhu. V případě poruchy jednoho z okruhů se prodlouží zdvih pedálu zhruba o 50% zdvihu 
celkového. Zbývající neporušený okruh však zaručuje bezpečné zabrzdění vozidla, i když se 
brzdná dráha prodlouží. Vzniklou závadu je nutné neprodleně odstranit. Přetlak v obou 
okruzích je vyvolán pístem s dorazem primárním a pístem s dorazem plovoucím. Při 
celkovém zdvihu je výtlačné množství brzdové kapaliny rozděleno v poměru 50%. Válec je 
otvůrkového konstrukčního řešení, to znamená, že vyrovnávací nádržka kapaliny je spojena 
s pracovním prostorem, přes který se při stlačení pístu posune manžeta, čímž uzavře průtok 
kapaliny z pracovního prostoru do vyrovnávací nádržky. Při sešlápnutí brzdového pedálu se 
posune tlačítko podtlakového posilovače, které začne působit na primární píst s dorazem, a 
tím dojde k jeho posunutí. Současně se přes pružinu, která je mezi písty s dorazy, posune i 
plovoucí píst s dorazem. V okamžiku, kdy manžety překryjí malé otvory, se uzavře spojení 
mezi pracovními prostory a vyrovnávací nádržkou a při dalším posunu pístů dochází 
k narůstání přetlaku v obou okruzích. Přetlak v prvním okruhu může být nejvýše o 0,2 MPa 
vyšší než přetlak ve druhém okruhu. Při uvolnění brzdového pedálu se oba písty vrátí do 
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1.1.6 HLAVNÍ SPOJKOVÝ VÁLEC 
Hlavní úlohou spojkového válce je transformace mechanické ovládací síly na 
hydraulický tlak. Většinou se nachází v blízkosti hlavních brzdových válců a jeho primární 
funkcí je již zmiňovaný přenos tlaku působícího na spojkový pedál do pracovního brzdového 
válce, který následně v případě potřeby zajistí rozpojení spojky. Řez hl. spojkového válce 
v klidovém stavu včetně jeho anatomie je možno vidět na obr. 13. Klidový stav, tj. stav, kdy 
může hydraulická kapalina volně proudit dovnitř a ven z nádržky. Hlavní spojkový válec je 
obdobně vybaven reservní nádržkou, která udržuje kapalinu (většina systémů používá 
brzdovou kapalinu) v hydraulickém systému spojky. V případě opotřebení spojky hladina 
kapaliny logicky klesá, jelikož dochází ke kompenzaci. Je možná varianta, kde je užito 
vzdálené nádržky, ale většinou se setkáme s kompaktním provedením válce a nádržky, které 
je uvedeno na obr. 14. 
 
Obr. 14 Popis kompaktního hl. spojkového válce včetně rezervní nádržky [25] 
 
Podíváme-li se na pojistný ventil („relief valve“), můžeme vidět taktéž pojistnou pružinu 
(„relief spring“) tlačící na ventil tak, aby ho uzavírala. Ale v tomto klidovém stavu pozice 
zátky („stopper“) udržuje ventil otevřený tak, aby mohla kapalina volně proudit. Při 
počátečním stlačování spojkového pedálu se projeví pedálová vůle, dojde pouze k uzavření 
pojistného ventilu, tj. zřejmé na obr. 15. Chod této vůle je dán pohybem pedálu do té míry, 
kdy začneme cítit odpor. Tato pozice pak představuje celkový zdvih válce. Je tak tedy ve 
správné poloze vzhledem k zátce, která pak zaručeně udržuje pojistný ventil otevřený při 
uvolnění spojkového pedálu. Překonáme-li progresivnějším sešlápnutím pedálu chod 
pedálové vůle, ventil zůstává uzavřen a dochází k adekvátnímu nárůstu tlaku. Tím dochází 
k manipulaci tyčky pracovního válce a následně k již zmiňovanému rozpojení spojky. Tj. fáze 
na obr. 16. [20] 





PROVEDENÍ PEDÁLOVÝCH SKUPIN SOUČASNÝCH VOZIDEL 
 
 
Obr. 13 Složení a řez hlavního spojkového válce [20] 
 
 
Obr. 16 Fáze při nárůstu tlaku ve spojkovém válci -  progresivnější stlačování pedálu [20] 
 
Jsme-li z důvodu nesprávné funkce nuceni k výměně hl. brzdového válce, je vhodné 
zároveň měnit i válec pracovní, jelikož obvykle dochází k selhání v podobných časových 
intervalech. V případě proplachování, či výměny kapaliny v brzdovém hydraulickém systému, 
se doporučuje propláchnout a vyměnit kapalinu i u spojkového hydraulického okruhu. Jelikož 
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Hlavní funkcí pracovního válce na obr. 17 je uvolnění spojky působením 
hydraulického tlaku proudícího od hlavního válce v momentě, kdy je sešlápnutý spojkový 
pedál.  
 
Obr. 17 Příklad spojkového pracovního válce [26] 
 
Princip je jednoduchý. Jeden konec válce je otevřen hydraulickému přívodu kapaliny. 
Na druhé straně je konec ocelové tyčky spojkového válce ve spojení se spojkovou vidličkou, 
která je dále spojena s vypínacím spojkovým ložiskem, které je tlačeno do membránové 
pružiny a tím dochází k uvolnění. Názorněji na obr. 18. 
 
 
Obr. 18 Spojkový pracovní válec včetně jeho komponent a jejich uspořádání [23], [24] 
 
Spojkový systém může být v některých případech vybaven snímačem polohy 
spojkového pedálu na montážním celku spojkového pedálu a mívá dvě funkce. Jednou funkcí 
je blokování spojky, což zajišťuje, že se motor nenastartuje, dokud spojkový pedál nebude 
sešlápnutý k podlaze. Druhou funkcí je přerušení tempomatu, pokud jím je vozidlo vybaveno, 
a to při sešlápnutí spojkového pedálu. 
1.1.7 KOTVÍCÍ ZÁKLADNÍ KONZOLA (V PŘÍPADĚ KOMPAKTNÍHO PROVEDENÍ) 
Kotvící deska je základním nositelem všech součástí pedálové skupiny. Z čehož 
vyplývá nutnost dostatečně pevného a zároveň tuhého provedení. 
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Dále musí být možno uchytit jednotlivé prvky tak, aby nedocházelo ke kolizím. 
Nejčastěji bývá svařena z ocelových plechů. V dnešní době se však často můžeme setkat i 
s odlévanou, či frézovanou variantou. Výhodou odlévané a frézované varianty je vysoká 
tuhost, ale výrazně nám roste hmotnost celé pedálové skupiny. Příklady základních konzol 
jsou uvedeny na obr. 19. 
1.2 ROZDĚLENÍ PEDÁLOVÉ SKUPINY DLE ZPŮSOBU UKOTVENÍ 
Existují dva možné způsoby. Pedály zavěšené, nebo připevněné k podlaze. Oba dva 
způsoby se používají a oba mají své výhody. Pokud je to ale možné, je doporučeno použít 
závěsné pedály. Jestliže chceme volit druhou variantu, budeme se potýkat s určitými 
nevýhodami, ale bude též zcela funkční a dostačující. 
1.2.1 PEDÁLOVÁ SKUPINA SE ZAVĚŠENÝMI PEDÁLY 
Většina moderních osobních automobilů je osazena zavěšenými pedály, jelikož pod 
palubní deskou je dostatek místa. Také sloupek řízení je pro tuto variantu upraven. Visící 
pedály mohou být delší, jelikož nejsou tolik viditelné. Další výhodou je menší citlivost na 
korozi čepů oproti uchycení k podlaze a stoupání vzduchových bublin do brzdového válce, 
následně do reservní nádržky. Dá se tedy s rezervou říci, že jsou samoodvzdušňovací. Kromě 
toho je brzdový válec uchycen vysoko v blízkosti motorového prostoru, což nám usnadňuje 
přístup pro případný servis.  
„PUSH TYPE“ 
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1.2.2 PEDÁLOVÁ SKUPINA S PEDÁLY UKOTVENÝMI K PODLAZE 
U nízkoprofilových závodních automobilů jsou preferovány pedály připevněné 
k podlaze. Závodní auta se snaží o co nejnižší možnou polohu těžiště, proto se snaží většinu 
komponent montovat tak nízko, jak jen to je možné. V případě užití zavěšených pedálů by 
bylo nutné zvýšit výšku zástavbového prostoru, naopak užitím pedálů uchyceným k podlaze 
se tomuto vyhneme. Právě proto se užívá v závodních a formulových vozidlech těchto pedálů. 
Pokud nejsou hlavní brzdové válce umístěny v přední části, je obtížné provádět jejich servis. 
Nejhorší ze všeho jsou vzduchové bubliny v systému, které mají tendenci přecházet směrem 
ke kolům, nežli do brzdového válce a následně do rezervní nádržky. Celkově jsou citlivější na 
nežádoucí shromažďování vzduchu v systému. V důsledku toho vyžadují častější 
odvzdušňování. Navíc je zde větší pravděpodobnost výskytu nečistot, které padají z podrážky 
přímo do čepových vazeb brzdové sestavy, což může způsobovat problémy. U zavěšených 
pedálů se tomuto problému vyhneme. Na základě všech uvedených možných variant 
provedení pedálových skupin lze říci, že lze vybrat vhodnou sestavu, vyhovující našemu 
konstrukčnímu řešení a zástavbovému prostoru. 
„PUSH TYPE“ 
 




Obr. 23 Příklady pedálových skupin ukotvených k podlaze – „pull type“ [27] 
 
1.3 USPOŘÁDÁNÍ JEDNOTLIVÝCH PRVKŮ PEDÁLOVÉ SKUPINY 
Pedálovou skupinu lze dále rozlišovat i z hlediska samotného složení, resp. sestavení. 
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1.3.1 KOMPAKTNÍ PROVEDENÍ 
Jak už napovídá samotný nadpis jedná se o provedení pedálové skupiny jako jednoho 
celkového funkčního mechanismu. Základem je samostatná konzola, na které bývají 
uchyceny jednotlivé pedály uložené buď na jednom společném čepu, častěji je však každý 
pedál opatřen svým vlastním čepem. Taktéž jsou na tuto konzolu upevněny brzdové, 
popřípadě i spojkové hlavní válce včetně rezervních nádržek. Dále je toto složení doplněno 
příslušnými ovládacími prvky (např. rozdělovač brzdných sil) tak, aby tvořilo jeden 
kompaktní funkční celek. Nevýhodou tohoto provedení je často nežádoucí nárůst hmotnosti. 
Řada příkladů je v kapitole 1.2, konkrétně obr. 22, 23, 20, 21. 
1.3.2 PROVEDENÍ SE SAMOSTATNÝMI PEDÁLY – UCHYCENÍ PŘÍMO K RÁMU 
V tomto případě jsou jednotlivé pedály uloženy přímo do rámové konstrukce, 
popřípadě po cílené úpravě do pomocných prvků, a to stejně jak v předchozím případě. Tedy 
pomocí jednoho společného čepu či samostatných čepů. Upevnění brzdových válců je 
nejčastěji zajištěno plechovou příčkou v rámu, která nám zároveň zvyšuje i tuhost samotného 
rámu. Užitím této varianty dojde k značnému snížení hmotnosti. Samotná volba jednoho či 
druhého provedení často vychází ze samotné konstrukce rámu a ostatních prvků. 
 
Obr. 24 Příklady uchycení pedálů přímo k rámové konstrukci [9] 
 
1.4 VÝROBNÍ TECHNOLOGIE A POUŽÍVANÉ MATERIÁLY PEDÁLOVÝCH SKUPIN 
Z výrobního a materiálového hlediska se nabízí široký rozsah možností. Uvažujeme-li 
případ nejlevnější kusové výroby, nejčastěji se setkáme s ocelovými plechovými pedály. 
Jejich výrobě předchází samotné nastříhání požadovaných profilů, popřípadě jen jednoho 
profilu, který se následně cíleně ohýbá, a nakonec se vše svaří, čímž vznikne jednotný 
plechový pedál. Můžeme se také setkat s variantou, kdy je rameno pedálu tvořeno 
tenkostěnnou ocelovou trubičkou, která vykazuje dobré pevnostní výsledky. Nákladnější se 
toto provedení stává ve chvíli, kdy vyžadujeme složitější tvary profilů, které už je nutné 
nechat vypalovat laserem na odborných pracovištích. 
Výrobní možnosti uvedené níže jsou mnohonásobně nákladnější a z finančního hlediska 
se dá říci pro kusovou výrobu nevhodné. Své opodstatnění nachází v sériové výrobě. Jedná se 
o pedály frézované, kované či odlévané. Totéž platí i pro výrobu základní konzoly. 
Nejpoužívanějšími materiály jsou ocel, hliník, slitiny hliníku, titan. Důraz je kladen 
především na pevnost a zároveň nízkou hmotnost. Hliník či jeho slitiny jsou snadno 
obrobitelné a jejich užitím dosáhneme nízkých hmotností. Nejdražším z již zmiňovaných 
materiálů je samozřejmě titan, který vykazuje jak dobré pevnostní vlastnosti, tak nízkou 
hmotnost, ale jeho nevýhodou je špatná obrobitelnost. Příklad titanové konzoly je možno 
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2 OBECNÉ INFORMACE PRO NÁVRH BRZDOVÉ SESTAVY 
Jelikož se jedná o konstrukční soutěž, mnozí z nás se nespokojí se sériovou zakoupenou 
pedálovou skupinou, ale odhodlají se stejně jako já k vlastnímu konstrukčnímu řešení. V této 
kapitole se budu snažit popsat jak navrhnout bezpečný, spolehlivý a funkční pedálový 
brzdový systém viz. obr. 25. Brzdový pedál je moc dobře znám všem, kteří kdy řídili nějaké 
motorové vozidlo. Dobrý brzdový pedál musí splňovat následující požadavky: 
 nesmí prasknout nebo se trvale ohnout při působení největší ovládací síly řidičem 
 musí být dostatečně tuhý, tj. nesmí být pružný ani při tvrdém brzdění 
 eliminovat nadměrné tření 
 musí být správně přepákován vůči brzdovému válci 




Obr. 25 Popis jednotlivých prvků brzdové pedálové skupiny [2] 
2.1 RAMENO BRZDOVÉHO PEDÁLU 
Rameno pedálu je vystaveno ohybovému namáhání vyvíjeného chodidlem řidiče. 
Obvykle bývá zhotovené z ocelového plechu. V případě svařovaného pedálu bychom se měli 
vyvarovat dlouhým jednotným svarům především v místech, kde se často svařuje rameno 
s trubkou jak pro samotné uchycení pedálu, tak pro vedení rozdělovače brzdných sil, abychom 
alespoň trochu snížili vznik koncentrovaného napětí v těchto kritických místech. Při pohledu 
ze sedadla řidiče bývá rameno většinou rovné, nejlépe aby byl pedál symetrický. Tímto se dá 
při stlačování pedálu vyhnout nežádoucímu kroutícímu momentu, který by způsoboval 
zvýšené napětí (namáhání). K překonání těchto problémů, tj. ohybu, krutu, musí být na 
výrobu užity materiály s větší pevností. Pedál musí být nainstalován tak, aby nedošlo k jeho 
zatěžování v bočním směru, a zároveň aby jeho pozice odpovídala komfortnímu ovládání 
řidičem. Pedály silničních vozidel bývají nejčastěji vyrobené z oceli, čímž je dosaženo větší 
tuhosti při malých nákladech za materiál. U starších aut se používaly většinou ocelové 
výkovky, u moderních pak nejčastěji řezané či vyražené z plechu. Pro závodní vozidla 
s ohledem na požadovanou nízkou hmotnost se užívají materiály jako je hliník nebo titan. 
Porovnáním použitých materiálu je zřejmé, že závodní pedály jsou zřetelně nákladnější, 
nicméně ocel dosahuje nejlepších výsledků spojených s tuhostí a oproti titanu je snadně 
obrobitelná. Při návrhu hliníkových pedálů musíme brát ohled na jeho nízkou tuhost, čímž je 
dosažení kladných výsledků obtížnější. Jak už jsem zmiňoval výše, rameno pedálu musí být 
dostatečně tuhé, a právě proto v mnoha závodních autech často bývá užito trubek, přičemž 
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promítne v nákladech. Trubkové provedení pedálů je dostatečně tuhé i při použití tenkostěnné 
varianty. [2] 
 
2.2 ŠLAPKA BRZDOVÉHO PEDÁLU 
Šlapka pedálu by měla být dostatečně velká, vhodného a pohodlného tvaru nejlépe 
opatřeného tak, aby nedošlo k snadnému sklouznutí chodidla. Šířka šlapky by měla přibližně 
odpovídat šířce boty. V lepším případě, kdy nejsme omezeni prostorem, může být i širší. U 
silničních aut bývá šlapka pedálu z důvodu přilnavosti, estetiky a komfortu pogumována. 
Podíváme-li se na závodní pedály, kovová šlapka je často opatřena rýhováním nebo 
strukturou pro dosažení lepší přilnavosti a minimalizování nežádoucího skluzu. Toto ocení 
především jezdci v otevřených vozidlech za deště. Pro dosažení maximální pohodlnosti je 
možné měnit i polohu šlapky, kde je ale třeba uvažovat v případě vyosení šlapky vůči ramenu 
vznik kroutícího momentu. Jelikož sedadla v závodních vozech bývají často pevně usazená, 
oceníte nejen možnost posuvu pedálové skupiny k sedadlu či od něj, ale třeba i pouhé 
přesazení šlapky. V případě, že bude možné polohovat i se sedadlem, je téměř jisté, že si 
každý jezdec najde tu svoji dokonalou komfortní polohu. Pokud by chtěl řidič využívat 
přesunu paty či špičky z brzdového pedálu na akcelerační nebo naopak je doporučená 
vzdálenost mezi nimi v rozmezí 25,4mm až 38,1mm. Dalším doporučením je délka běhu 
pedálu při prudkém, tvrdém brzdění, a to přibližně o 6.35mm oproti poloze akceleračního 
pedálu. [2] 
 
2.3 SÍLY PŮSOBÍCÍ NA BRZDOVÝ PEDÁL 
Při konstruování pedálů musíme uvažovat a rozlišovat dvě síly: 
 
 maximální vyvozená síla působící na pedál 
 ovládací síla při běžném brzdění 
Maximální síla je podstatně větší než síla při obvyklém ostřejším brzdění. Abychom 
tyto pojmy lépe rozlišili, nazývejme ji ovládací silou. Jde o sílu vyvinutou na brzdový pedál 
v momentě, kdy se řidič snaží dosáhnut maximálního zpomalení. Především právě 
v závodním vozidle dochází obvykle k vyvozování této ovládací síly naopak v osobním 
automobilu zřídka. V případě nouzového brzdění by mělo dojít k zablokování všech kol. 
Často se právě stává, že se řidič dostane do krizové situace a nestačí správě zareagovat a 
doslova panicky dupne na brzdový pedál, což ve většině případů vede k vzniku neřízeného 
smyku vozidla. Právě při tomto panickém brzdění je vyvinuta maximální brzdná síla. Proto 
musíme tuto skutečnost uvažovat a navrhovat pedál dostatečně bezpečný tak, aby nedošlo 
k prasknutí či ohybu pedálu. [2] 
 
2.3.1 OVLÁDACÍ SÍLA PŮSOBÍCÍ NA BRZDOVÝ PEDÁL 
Běžné ovládací zatížení pedálu pro vysoce výkonný brzdový systém se obvykle 
pohybuje kolem 75 lb (34,02 Kg) při maximálním zpomalení. Tato síla je vyhovující a snadno 
aplikovatelná pro většinu řidičů. Pro nákladní a závodní vozidla můžeme vyžadovat větší 
ovládací sílu. Pedálové zatížení 100 lb (45,5 Kg) je stále zvládnutelné, čímž se stává brzdový 
pedál méně citlivý. Větší zatížení než 100lb se nedoporučuje, jelikož je třeba počítat se 
slábnutím brzd či s jinými systémovými nedostatky, které jdou potlačit tzv. rezervními silami. 
Z čehož plyne, nechat si při návrhu pedálového zatížení nějakou rezervu tak, aby ovládací síla 
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posilovačem brzd. Tehdy není třeba velké ovládací síly, obvykle bývá menší jak 50 lb (22,68 
Kg). [2] 
 
2.3.2 MAXIMÁLNÍ SÍLA PŮSOBÍCÍ NA BRZDOVÝ PEDÁL 
Maximální pedálové zatížení se může pohybovat kolem 300 lb (136,36 Kg). 
Uvažujeme-li řidiče silnější róbusnější postavy, který náhle dupne na pedál, je zřejmé, že 
dochází k náhlému nárůstu namáhání. Je známo, když dojde k rychlé a náhlé zátěži pedálu, že 
vzniklé napětí dosahuje až dvojnásobných hodnot. Proto je většina brzdových pedálů 
konstruovaná na dvojnásobné maximální zatížení, vyvinutého silným působením nohy. Tím 
se tedy doporučené maximální zatížení pohybuje kolem 600 lb (272,5 Kg). [2] 
 
2.4 BEZPEČNOSTNÍ FAKTOR BRZDOVÉHO PEDÁL 
Z hlediska bezpečnostního faktoru by měl být brzdový pedál navrhován tak, aby 
vydržel mnohem větší síly než maximální. Poměr potřebné síly k zlomení (prasknutí) pedálu 
vůči maximální ovládací síle nazýváme tzv. bezpečnostním faktorem. Jelikož je brzdový 
pedál kritickým prvkem, je vhodné uvažovat bezpečnostní faktor 3. Konstruujeme tedy 
brzdový pedál tak, aby odolal až trojnásobnému maximálnímu zatížení 1800 lb (816,5 Kg). 
Chceme-li otestovat brzdový pedál, doporučuje se aplikovat zatížení 1800 lb ve směru 
odpovídajícímu působení chodidla na šlapku a pokud pedál nepraskne, bezpečnostní faktor je 
dostačující. Pokud vystavíme pedál těmto pevnostním testům či testům na ohyb už nikdy jej 
nesmíme použít ve vozidle. Taktéž musí vydržet i táhla, resp. tyčky hlavních brzdových válců 
při určitém pedálovém poměru. Táhla musí být vždy rovná. V tomto případě jsou dostatečně 
silná (pevná). To se o ohnutých či vyosených táhlech říci nedá. Kromě normálního zatížení 
musí být pedál schopen odolávat i určitým nežádoucím zatížením. To nastane tehdy, kdy řidič 
nebude šlapat přesně na střed šlapky. V horším případě pouze třeba polovinou podrážky, což 
by mělo za následek vznik nežádoucích bočních sil působících na rameno pedálu. Proto je 
doporučeno při návrhu uvažovat boční zatížení 200lb (90,7kg). S využitím bezpečnostního 
faktoru 3, tj. 600lb (272,5kg). Boční zatížení, resp. jeho působení by mělo být uvažováno 
společně s normálním zatížením. Na základě těchto poznatků je zřejmé, že návrh pedálu není 
jednoduchá záležitost, bude vyžadovat řadu znalostí, především v oblasti pevnostních analýz. 
Případné pochybení při návrhu může vést k fatálním následkům! Většina pedálů je 
konstruována na podobném technickém principu. Bezpečnostní faktor se může lišit, ale to 
samé maximální zatížení by měly vydržet i pedály ve všech ostatních autech. Podíváme-li se 
do osobních aut, pravděpodobně budou pedály silnější než u závodních vozidel. Řada 
konstruktérů závodních vozidel se snaží docílit co nejnižší hmotnosti na úkor pevnosti. Při 
návrhu dobrého pedálu je třeba dodržet několik zásad: 
 
 vyvarovat se jednotným svarům přes rameno pedálu 
 rameno pedálu musí být z pohledu řidiče přímé 
 použít vhodný materiál, nejlépe ocel  
 šlapka v symetrické poloze vůči ramenu pedálu 
 
2.5 OTOČNÉ UCHYCENÍ BRZDOVÉHO PEDÁLU (PIVOT) 
Otočné uchycení pedálu neboli pivo,t by měl být opatřen plastickými či kluznými 
bronzovými pouzdry z důvodu redukce vznikajícího tření, viz. obr. 26. Plastická pouzdra 
najdeme spíše u silničních vozidel, což vede ke snížení nákladů. U závodních vozů se 
setkáme spíše s bronzovými pánvemi. To nejlepší provedení je u pivotů, kde je zajištěno 
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bez mazání, ale ne vždy nás uspokojí svojí životností. Je vhodné se vyhnout nemazaným 
čepům a šroubům. Jejich užití by vedlo k dochvilné funkčnosti. Absence mazacího media by 
způsobila nadměrné opotřebení čepu, které by vedlo k nežádoucím vůlím. Snadný plynulý 
pohyb pedálu bychom neměli podceňovat, proto je třeba se vyhnout potenciálně nevhodným 
čepům. Příklad užívaných čepů je možno vidět na obr. 27. Chceme-li uskutečnit dodatečnou 
montáž kluzného pouzdra, s čímž souvisí i zvětšení otvoru, je třeba se ujistit, zda pedál 
neoslabujeme v kritické oblasti. [2] 
 
 
Obr. 26 Příklad plastických a bronzových kluzných pouzder [33], [38], [39] 
 
 
Obr. 27 Příklad používaných čepů pro uchycení pedálů [40], [41] 
 
 
2.6 PEDÁLOVÝ POMĚR BRZDOVÉHO PEDÁLU 
Síla vyžadovaná na píst brzdového válce bývá obvykle mnohem vyšší než běžná 
ovládací síla. Proto musí pedál fungovat jako páka, aby byl schopen znásobit vyvozenou sílu 
na pedál. S tím souvisí velice důležitý pojem, tj. pedálový poměr. Pro mechanické brzdy se 
doporučuje 5:1, pro brzdy s posilovačem pak 3:1. Při návrhu brzdového pedálu, je třeba si 
definovat pedálový poměr. Jsou tři způsoby jak k němu dojít: 
 
 měřením sil 
 měřením pohybu 
 měřením geometrie 
 
2.6.1 MĚŘENÍ SIL 
Pokud jsme schopni změřit vyvozenou sílu na brzdový pedál a současně sílu na píst  











OBECNÉ INFORMACE PRO NÁVRH BRZDOVÉ SESTAVY 
Kde: 
 
FMC – síla působící na píst brzdového válce 
FPP – síla působící na brzdový pedál 
 
Výsledkem je bezrozměrné číslo. Jsme-li schopni změřit systémový hydraulický tlak, 
pak není problém přepočítat tuto veličinu na sílu působící na píst, jelikož známe plochu pístu. 
Tato metoda ovšem vyžaduje speciální měřící zařízení. Pokud tedy nedisponujeme těmito 
prostředky, tato metoda není vhodná.  
 
 
Obr. 28 Měření působících sil na šlapku a brzdový válec [2] 
 
2.6.2 MĚŘENÍ POSUNUTÍ 
Pedálový poměr může být také zjištěn na základě měření pohybu samotného pedálu a  








MPP –  vzdálenost daná pohybem pedálu 
MMC – vzdálenost daná pohybem pístu jednoho brzdového válce nebo tandemového válce, či   
    vzdálenost daná středem otáčení rozdělovače brzdné síly, tj. u vozidel kde je užito  
   duálního provedení brzdových válců. 
 
Chceme-li tento vzorec použít, musíme být pozorní, abychom pohybovali pedálem ve 
správném směru. Pohyb pedálu by se měl měřit při jeho plném zdvihu. Abychom to mohli 
provést, bude nutné otevřít odvzdušňovací ventil nebo vypustit hydraulickou (brzdovou) 
kapalinu. Jelikož se jedná o sestavu, přeci jen vznikají jisté vůle ve vazbách, proto je třeba 
před samotným měřením dostat pedál do polohy, kde skutečně začíná tlačit píst brzdového 
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vložíme mezi pedál a doraz pedálu. Od této polohy vedeme pedál až k podlaze, měříme pohyb 
pístu při plném zdvihu pedálu. Je vhodné si označit začínající a konečný bod pedálu, např. na 
lištu umístěnou podél pedálu. Celkové posunutí mezi začínajícím a koncovým bodem je 
vzdálenost MPP, která je nutná pro výpočet dle výše uvedeného vzorce. Tato vzdálenost 
společně s posunutím pístu brzdového válce MMC je znázorněna na obr. 29. 
 
 
Obr. 29 Názorný příklad odměření posuvových vzdáleností [2] 
Pomocí této metody získáváme nepřesný průměrný pedálový poměr při plném zdvihu 
pedálu. Problémem je, že se pedálový poměr mění současně s pohybem pedálu. Chceme-li 
dosáhnout přesnějších výsledků, je vhodné použít řešení na základě geometrie, popsané níže. 
Tím jsme schopni během pohybu pedálu zachytit pedálový poměr v každé jeho poloze (bodě). 
2.6.3 MĚŘENÍ GEOMETRIE 
Velikost pedálového poměru lze snadno určit z rozměrů neboli geometrie. Pedálový  
poměr vybraných variant a jejich geometrie je zřejmá z obr. 30. 
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Uvažujeme-li provedení pedálů na obr. 30, užijeme vztahů uvedených dole na obr. 30 
pro jednotlivé případy. V každém z těchto vzorců vystupují vzdálenosti A a B. Měření těchto 
vzdáleností je jediným problémem. Abychom to mohli správně změřit, je třeba znát směr, 
resp. směrnici působení sil na brzdový pedál. Tato směrová čára je spojnicí kyčle řidiče a 
středu stykového místa podrážky se šlapkou. Tato spojnice se samozřejmě mění současně 
s pohybem pedálu. Pro zjednodušení si vybereme jednu polohu a té se budeme držet. Na 
stejném principu je proložena také spojnice koncových bodů tlačné tyčky brzdového válce. 
Ve většině případů bývá rovná, její určení je tedy zřejmé. Pro zřetelnost a srozumitelnost je 
vše vysvětleno na obr. 31. [2] 
 
Obr. 31 Správnost měření vzdáleností A a B pro výpočet pedálového poměru [2] 
 
Je-li použit složitější mechanismus pro přepákování, výpočet pedálového poměru je 
složitější. Samotný pedálový poměr pedálu se měří stejným způsobem popsaným výše. Pak je 
třeba vyřešit přepákování zbylého mechanismu, které nazýváme vazbovým poměrem 
soustavy („linkage ratio“). Uvažujeme sílu působící na mechanismus, jako by to byla síla od 
řidičovy nohy. Postup je obdobný jako bychom působili přímo na pedál. Zjištěný „linkage 
ratio“ vynásobíme pedálovým poměrem a získáme celkový pedálový poměr nazývaný 
„overall ratio“. Komplexnější objasnění je zřejmé z obr. 30 vpravo. Užitím geometrie pedálu 
a jeho prvků je možné vyjádřit pedálový poměr v dané poloze. Měli bychom pedálový poměr 
měřit v několika polohách, abychom viděli, jak se postupně mění.  
Je vhodné vytvořit graf pedálového poměru v závislosti na poloze pedálu. Názorný 
příklad na obr. 32 níže. Z tohoto grafu je pak zřejmá funkce brzdového pedálu. Samozřejmě 
chceme dosáhnout charakteristiky, kde nebude docházet k radikálním výchylkám a změnám 
pedálového poměru i v okamžiku, kdy se pedál blíží směrem k podlaze. Výběr optimálního 
pedálového poměru není jednoduchý, jedná se víceméně o kompromis mezi malým a velkým 
poměrem. Nízký pedálový poměr zajišťuje větší tuhost pedálové sestavy a redukuje silové 
namáhání v místě ukotvení. Větší pedálový poměr snižuje pedálové zatížení a umožňuje větší 
průměry brzdových válců. Celkový pohyb brzdového pedálu je limitovaný velikostí řidičovi 
nohy. Jeho anatomií je také daná vzdálenost, kterou se může pohybovat jeho chodidlo od 
podlahy nebo od plynového pedálu k brzdovému. Je žádoucí, aby v případě náhlého rychlého 
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Obr. 32 Charakteristika pedálového poměru [2] 
 
2.7 CHOD BRZDOVÉHO PEDÁLU 
Dalším důležitým aspektem je samotný chod brzdového pedálu. Výchylka většiny 
pedálů z výchozí pozice směrem k podlaze by měla být menší jak 6 in (15,24 cm), měřena od 
šlapky. Z hlediska bezpečnosti a komfortu by neměla být větší. Při normálním brzdění je 
snahou dosáhnout co nejkratšího chodu. Uveďme si nějaké základy. Brzdový pedál se musí 
správně pohybovat a stejně tak dobře přenášet sílu. Pohyb pedálu je ovlivněn nečistotami, 
vůlemi v brzdové soustavě, třením materiálu a kombinovaným namáháním všech částí 
systému. Kromě toho musí být k dispozici možný další pohyb brzdového pedálu v případě, že 
by došlo ke slábnutí brzd, opotřebení obložení, oteplení obložení, přehřátí bubnu nebo obsah 
vzduchu v brzdové kapalině. Je tedy třeba návrh, kde se bude při normálním brzdění pedál 
pohybovat co nejméně, aby při nouzových situacích a chybách v systému byl umožněn 
„extra“ pohyb pedálu. Při použití tandemového či duálního provedení hlavního brzdového 
válce musíme též myslet na případný další pohyb, pokud by došlo k selhání jednoho 
z brzdových systémů. Chod brzdového pedálu musí být natolik dostatečný, aby i v případě 
zahřátých brzd a výpadku jednoho ze systémů došlo k zablokování dvou kol. 
2.8 KONZOLA BRZDOVÉHO PEDÁLU 
Pevnost brzdové konzoly by měla patřičně odpovídat správně navrženému brzdovému 
pedálu. Je třeba zajistit dostatečně tuhé a pevné uchycení pedálu. Taktéž uchycení brzdového 
válce by mělo být provedeno tak, aby docházelo k redukci vznikajících poměrných průhybů 
těchto dvou sestav. Zatížení působící na konzolu mohou dosahovat 2000 lb (907,2 Kg), proto 
jej třeba věnovat pozornost dostatečné tuhosti. V opačném případě může být konzola, neboli 
držák nebezpečný a může způsobit houbovité chování brzdového pedálu. Je možné zakoupit 
brzdový pedál, který má svoji vlastní konzolu a společně s hlavním brzdovým válcem tvoří 
sestavu, viz. obr. 33. Takovéto provedení se může rovnou připevnit do automobilu. Síly 
působící na konzolové upevnění jsou nižší než síly, které působí na uchycení pedálu, hlavní 
brzdový válec a jeho tyčku. Montáž konzoly bychom rozhodně neměli podceňovat. Její 
uchycení musí být dostatečně tuhé tak, aby se síly vyvinuté chodidlem o ni mohly opírat. 
Proto se nedoporučuje montovat brzdové pedály na plochý tenký plech či nevyztužený základ. 
Použijte tedy vhodný průřez, resp. profil pro ukotvení pedálů, aby se eliminoval potenciální 
průhyb. Je kolikrát jednodušší si pouze upravit a přizpůsobit stávající konzolu, než navrhovat 
a vyrábět svoji vlastní. Je to mnohem levnější. Za zvážení stojí i její zakoupení, jelikož vlastní 
výroba se často prodraží. Řada závodních vozidel má brzdovou konzolu integrovanou přímo 
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hlavně rámu vozidla. Většina závodních automobilů má rám z trubek či tuhých konstrukčních 
přepážek, které jsou vhodné pro montáž brzdového pedálu. [2] 
 
Obr. 33 Sestavy brzdových pedálu včetně duálních brzdových válců a konzol [28], [29] 
 
2.9 VRATNÉ PRUŽINY A DORAZY NEJEN BRZDOVÝCH PEDÁLŮ 
Neměli bychom opomíjet ani vratné pružiny či pedálové dorazy (obr. 34). Aplikací 
pružiny zajistíme vracení pedálu do jeho výchozí pozice při jeho uvolnění. Vratná integrovaná 
pružina v brzdovém válci též zajišťuje vracení brzdového pedálu do správné polohy, není-li 
pedál příliš těžký a nedochází-li k nadměrnému tření v otočném uchycení pedálu. Některá 
osobní auta jsou opatřena touto vratnou pružinou na pedálech, aby bylo zajištěno správné 
vracení pedálů. U závodních vozů tuto vratnou práci zvládají vykonávat vratné pružiny 
v brzdových válcích. Brzdový pedál by měl být také opatřen dorazem výchozí pozice. Tato 
pozice musí být pořád stejná, aby byl řidič schopný pedál okamžitě najít. Doraz i tyčka 
brzdového válce bývají většinou nastavitelné, je vhodné se ujistit, zda se písty brzdových 
válců zcela vracejí. Jestliže píst brání dosáhnutí výchozí pozice, vyrovnávací otvory 
v brzdovém válci se zřejmě neotvírají, jak by měly. Dochází tak k růstu hydraulického tlaku a 
následně k závažnému zatěžování brzdového systému. Mezi pedálem nacházejícím se ve 
výchozí pozici a tyčkou brzdového válce by měla být minimální vůle. Tím zajistíme plnou 
vytíženost brzdového válce. Zpětný doraz bývá většinou integrován přímo v brzdovém válci 
nebo posilovači. Některá auta mohou být opatřena ještě přídavným externím dorazem.  
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2.10 PŘEDNÍ VÝROBCI PEDÁLOVÝCH SKUPIN 
Chceme-li se vyhnout vlastním konstrukčním návrhům a následné výrobě pedálové 
skupiny, je třeba se obrátit na odborníky. Touto problematikou se v dnešní době zabývá 
několik předních výrobců. Především se můžeme setkat s těmito: AP Racing, Tilton Racing, 
Wilwood, Optimum Balance Products (OBP). Nabízejí řadu možných konstrukčních 
provedení a různých kombinací včetně ostatního příslušenství. Nabízený sortiment je natolik 





PROJEKT FORMULE SAE 
II. VLASTNÍ ČÁST 
V této části se snažím vyhovět všem zbývajícím zadaným úkolům. Tj. volba vhodné 
konstrukční varianty, vytvoření samotného konstrukčního návrhu a jeho CAD modelu, 
následné přípravy vybraných výpočtových modelů včetně jejich analýz napjatosti a na závěr 
zhodnocení dosažených výsledků. Dále je tato část v úvodní fázi doplněna pravidly soutěže a 
volbou příslušných prvků. 
3 PROJEKT FORMULE SAE 
Formule SAE je jednou z nejprestižnějších studentských konstrukčních soutěží 
pořádaných SAE International (Formula Society of Automotive Engineers). Podstata tohoto 
projektu spočívá ve výrobě malé, jednomístné závodní formule. Je to výborná příležitost a 
výzva pro milovníky automobilového průmyslu, jak si ověřit získané vědomosti nejen 
teoreticky, ale taky z praktického hlediska. Každý člen týmu má možnost se podílet na 
návrzích, výrobě jednotlivých částí formulového vozidla a na jeho následném stavění a 
testování. Důraz je kladen především na bezpečnost, s čímž souvisí řada předpisů a pravidel, 
které musí být při konstruování vozu dodrženy. Cílem je inspirace a motivace studentů tak, 
aby se zamýšleli nad možnými konstrukčními problémy a byli je schopni vyřešit. Účast 
tohoto projektu bez pochyb obohatí studenty o nové znalosti z oblasti strojírenství a 
automobilového průmyslu, proto není divu, že se účastní týmy jednotlivých univerzit z celého 
světa. Důkazem je účast i našeho týmu TU Brno racing. [7] 
3.1 PRAVIDLA TÝKAJÍCÍ SE PEDÁLOVÉ SKUPINY 
Návrh a následná výroba pedálové skupiny včetně jednotlivých komponent musí být 
provedena na základě daných pravidel a předpisů pro rok 2012. Především se jedná o obecná 
pravidla pro brzdový systém, spínač prošlápnutí brzdového pedálu a brzdové světlo. 
V neposlední řadě se musí vyhovět předepsanému zatížení brzdového pedálu. [7] 
3.1.1 BRZDOVÝ SYSTÉM (OBECNĚ) 
Formulové vozidlo musí být vybaveno takovým brzdovým systémem, který umožňuje 
brzdění všech 4 kol a lze ho ovládat samostatně. Musí obsahovat dva na sobě nezávislé 
hydraulické okruhy, aby v případě poruchy či úniku brzdové kapaliny v jakémkoliv místě 
systému byla brzděna alespoň dvě kola. Každý z těchto hydraulických okruhů musí být 
vybavený samostatnou rezervní nádržkou či přehrazenou nádržkou OEM. Elektronické brzdy 
a nepancéřované plastové vedení není povoleno.  
3.1.2 SPÍNAČ PROŠLÁPNUTÍ BRZDOVÉHO PEDÁLU 
Tímto spínačem musí být vybaveno každé závodní vozidlo. Spínač musí být 
nainstalován tak, aby v případě poruchy brzdového systému došlo k vypnutí motoru. Tzn. 
dojde k vypnutí zapalování a přerušení přívodu elektrické energie k palivovým čerpadlům. 
Opakovaným sepnutím nesmí dojít k aktivaci. Spínač musí být proveden pomocí analogových 
prvků. Digitální a programovatelné logické ovladače jsou vyloučeny. Spínač musí být 
mechanického typu („push-pull“, „flip type“). Spínač musí být umístěn v rozmezí 1/3 a 1/2 
výšky brzdového pedálu a vzdálený nejdále 25mm od stlačeného pedálu. Příklady 
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Obr. 35 Možné typy spínačů prošlápnutí brzdového pedálu [7] 
 
3.1.3 BRZDOVÉ SVĚTLO 
Vůz musí být v zadní části vybaven jedním, jasně viditelným koncovým brzdovým 
světlem o výkonu nejméně 15 wattů. V případě užití diodového provedení brzdového světla, 
musí být dostatečně jasné i v případě intenzivní sluneční záře. Musí mít černé pozadí a může 
být trojúhelníkovitého, obdélníkovitého či kruhovitého tvaru s minimálně lesklým povrchem. 
Toto světlo musí být umístěno vertikálně mezi osou kol a na úrovni ramen řidiče resp. 
uprostřed zadní části vozu. 
3.1.4 ZATÍŽENÍ A MATERIÁL BRZDOVÉHO PEDÁLU 
Brzdový pedál musí být konstruován tak, aby odolal síle 2000N a nedošlo k poruše 
brzdového systému či k destrukci pedálové skupiny. Jsou dány tři materiály, z kterých je 
výroba brzdového pedálu povolena. Tj. hliník, ocel nebo titan. 
3.1.5 POZICE PEDÁLOVÉ SKUPINY 
Mezi sedadlem a pedálovou skupinou musí být dodržena minimální vzdálenost 
nejméně 915 mm. Tato vzdálenost je měřena od středu kruhové šablony o průměru 200 mm 
umístěné na sedadle k nejkrajnější poloze pedálů. Při tom musíme uvažovat sedadlo v jeho 
nejkrajnější zadní poloze (v případě je-li vůbec nastavitelné) a současně musí být poloha 
pedálové skupiny v nejkrajnější poloze směrem k přídi vozidla. Střed šablony reprezentuje 
polohu ramen řidiče. Nohy a chodidla ovládající samotné pedály musí být v jakékoliv pozici 





NÁVRH PEDÁLOVÉ SKUPINY VČETNĚ VOLBY PŘÍSLUŠNÝCH KOMPONENT 
4 NÁVRH PEDÁLOVÉ SKUPINY VČETNĚ VOLBY PŘÍSLUŠNÝCH 
KOMPONENT 
Na základě skutečnosti nevyhovující stávající pedálové skupiny, jak z 
pevnostního hlediska, tak na základě nepříliš přesného vedení či nepříznivého chodu pedálů, 
jsem se snažil docílit přijatelného konstrukčního návrhu. Tj. takového řešení, abych již 
zmíněné nedostatky co nejvíce eliminoval a dosáhl tak co nejlepších pevnostních výsledků, 
přesného a tuhého uložení pedálů s důrazem na nízkou hmotnost. 
Dle výše uvedených informací a zjištění, jsem se rozhodl z konstrukčního hlediska pro 
kompaktní provedení pedálové skupiny, které bude osazeno frézovanými pedály uchycenými 
k podlaze.  
 
4.1 NÁVRH PEDÁLŮ 
Před samotným počátkem navrhování jednotlivých pedálů jsem vyhledal možné 
konstrukční varianty profesionálních předních výrobců, taktéž používané varianty 
konkurenčních týmů a pedály užívané v závodních automobilech. Objevil jsem celou řadu 
možností, ale nechal jsem se především inspirovat variantami, které jsou uvedeny na obr. 36. 
Z jejich kombinace jsem se snažil vycházet a následně dospět k elegantnímu návrhu 
postupnými konstrukčními úpravami tak, abych docílil přijatelně nízké hmotnosti, a zároveň 
stále vyhověl pevnostním podmínkám. 
 
 
Obr. 36 Varianty konstrukčních provedení pedálů [27], [30], [12] 
 
Rozhodl jsem se pro návrh frézovaných pedálů, které budou vyrobeny resp. obrobeny 
z vysokopevnostní hliníkové slitiny, označované EN AW 7022, známé pod názvem 
CERTAL. Tento materiál nabízí vynikající mechanické vlastnosti, snadnou obrobitelnost, 
dobrou odolnost vůči korozi a v neposlední řadě především žádanou nízkou hmotnost. 
Materiálový list tohoto materiálu viz. příloha 1. Právě dosažení nízké hmotnosti bylo jedním z 
rozhodujících faktorů volby, oproti uvažované pedálové variantě svařované z ocelových 
plechů, jakož tomu je na stávající pedálové skupině. Od variant odlévaných či kovaných jsem 
upustil z důvodu případné finančně nákladnější kusové výroby.  
Každý z pedálů bude opatřen dvěma valivými kuličkovými ložisky 61800-2RS1 (obr. 
37) od firmy SKF Ložiska, a.s., která jsou utěsněna z obou stran. Je tak tedy znemožněné 
vniknutí nežádoucích nečistot, které by mohly případně vést ke špatnému chodu pedálu. 
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Obr. 37 Kuličkové ložisko 61800-2RS1 SKF [31] 
 
4.1.1 BRZDOVÝ PEDÁL 
Návrh, respektive geometrické parametry brzdového pedálu jsem volil v souladu 
s komplexním výpočtem brzdového systému, který jsem měl k dispozici. V prvním kroku 
jsem si tedy musel zvolit vhodný pedálový poměr. Pro mechanické brzdy se doporučuje 
poměr 5:1. Této skutečnosti jsem se snažil co nejvíce přiblížit a s ohledem na celkovou 
konstrukci a požadavkem docílit kratších pedálů vůči stávajícím, jsem se dostal na pedálový 
poměr 4,9:1. Dále jsem volil běžné pedálové ovládací zatížení neboli „pedal effort“. Tyto 
zmíněné parametry tedy dále vystupují v samotném výpočtu a musí být vhodně zvoleny, 
jelikož z nichž dále plyne neméně důležitá volba klíčového prvku celého brzdového systému, 
tj. volba hlavních brzdových válců. 
Dá se tedy říci, že volbou již zmíněného poměru jsem si stanovil vzájemnou 
geometrickou polohu otočného bodu pedálu a oka pro umístění rozdělovače brzdných sil. 
Tudíž jsem toto nadále respektoval a zároveň jsem získal částečnou volnost při samotném 
designu pedálu. Částečnou proto, že navrhnutý pedál musí odolat pravidly stanovenému 
poměrně vysokému zatížení 2000N tj. 200Kg. Tzn. tvořit konstrukční návrh takový, aby 
vyhověl právě tomuto zatížení. Postupné konstrukční návrhy a jejich napěťové analýzy jsou 
zpracovány kapitole 6.2.5. 
 
4.1.2 SPOJKOVÝ PEDÁL 
Návrh spojkového pedálu byl zjednodušen již předchozím návrhem brzdového pedálu, 
kde z estetického hlediska záměrně zachovávám tvar a geometrii brzdového pedálu. Jelikož 
spojkový pedál není vystaven takovému zatížení, jakož tomu bylo v případě brzdového 
pedálu, mohl jsem si dovolit tento pedál více odlehčit. V případě spojkového pedálu bylo při 
samotné konstrukci nutné myslet i na řešení funkčních dorazů. Postupné konstrukční návrhy 
včetně napěťových analýz jsou zpracované v kapitole 6..3.3. 
 
4.1.3 PLYNOVÝ PEDÁL 
U plynového pedálu si už můžeme povšimnout podstatně odlišné konstrukce, kde je 
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má to své funkční opodstatnění. K brzdovému pedálu resp. k rozdělovači brzdných sil je 
nutné přivést ovládací lanko. Právě prostor uvnitř zakřivení nám zajistí přímé vedení lanka, 
tím tedy nedochází k nežádoucímu ohybu bovdenu a je tak zajištěna bezproblémová regulace 
brzdného účinku a také životnost samotného ovládacího lanka. Taktéž nenastane případ, kdy 
by při sešlápnutí plynového pedálu došlo k nežádoucí konfrontaci lanka a pedálu. Jakož tomu 
bylo u spojkového pedálu, taktéž bylo nutné při navrhování myslet na řešení potřebných 
dorazů a především zajistit jeho správné vracení do výchozí polohy, čemuž jsem musel pedál 
též přizpůsobit. To bude provedeno pomocí levotočivé zkrutné pružiny od firmy Hennlich 
Industrietechnik spol. s.r.o. Zvolil jsem zkrutnou pružinu s obchodním označením M20L21 
typu B viz. obr. 38. Rozměry a ostatní parametry zkrutné pružiny jsou uvedeny v tab. 1. 
Konstrukční návrhy plynového pedálu včetně analýzy napjatosti jsou zpracovány v kapitole 
6.4.3. 
 
Obr. 38 Levotočivá zkrutná pružina od firmy Hennlich [32] 
 
Tab. 1 Rozměry a parametry zkrutné pružiny [32] 
 
 
4.2 NÁVRH ZÁKLADNÍ KONZOLY 
Aby bylo možné dosáhnout funkční celistvé sestavy pedálové skupiny, je třeba 
navrhnout dostatečně tuhou a pevnou základní konzolu tak, aby byla schopna odolávat 
působícímu zatížení. Do této konzoly pak budou jednotlivé pedály a ostatní prvky uchyceny. 
S ohledem na příznivou výrobní cenu jsem se rozhodl pro snadnější a dostupnější variantu. Tj. 
svařované provedení konzoly z ocelových plechů, kde samotnému sváření bude předcházet 
vypalování jednotlivých plechových prvků laserem. Tato externí výroba výpalků obnášela 
přípravu jednotlivých vypalovacích obrysů ve formátu dxf. Tento převod a tvorbu potřebné 
výkresové dokumentace pro následné ohýbání jsem tvořil v programu Pro/Engineer Wildfire 
5. Plánovaným materiálem byla ocel 11523. Bohužel tento materiál v požadovaných 
tloušťkách nebyl dostupný. Proto jsem zvolil ocel se zaručenou svařitelností 11373, které 
odpovídá mez kluzu pro tenké válcované plechy 235 MPa. Materiálový list této oceli viz. 
příloha 2. 
Základna je tvořena z plechu o tloušťce 1,5 mm a je ohnutá do tvaru písmena „L“ a na 
koncích je vyztužena ohyby. Aby bylo dosaženo dostatečné pevnosti a tuhosti, je tato 
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ukotvení spojkového a brzdového pedálu. Zbylé dvě doplňují dostatečné vyztužení v oblasti 
brzdových válců. Panty plynového pedálu jsou přivařeny samostatně. Celé sestavení je značně 
odlehčeno. Jednoznačná výsledná konstrukce základní konzoly je zřejmá z obr. 39. 
 
 
Obr. 39 Konstrukční řešení resp. návrh základní konzoly 
 
4.3 VOLBA ROZDĚLOVAČE BRZDNÝCH SIL 
Vybral jsem nejčastěji používanou variantu rozdělovače brzdných sil, konkrétně typ 
CP5500-4 s připojovacími závity M8x1,25 od renomovaného předního výrobce AP Racing. 
Nabízí uživateli vyšší úroveň efektivnosti a kontroly oproti předchozím generacím. Nosičem 
bilance rovnováhy je lehká a zároveň odolná tyč, která je vyrobena z kvalitní vysoce legované 
oceli. Dále je opatřena povlakem, aby bylo dosaženo nízkého koeficientu tření a bylo tak 
zajištěno plynulé nastavování. Nedílnou součástí je kvalitní kulové (sférické) ložisko. 
Konkrétní provedení je zřejmé z obr. 40, které je doplněno výkresem sestavení v příloze 3. 
Jeho přibližná pořizovací cena by činila 3482 Kč. 
 
Obr. 40 Rozdělovač brzdných sil CP5500-4 od firmy AP Racing [27] 
 
4.3.1 VOLBA OVLADAČE NASTAVENÍ POLOHY ROZDĚLOVAČE 
Aby návrh dělení brzdného účinku byl kompletní, je třeba zvolený rozdělovač doplnit 
ovládacím prvkem. Výše uvedený rozdělovač brzdných sil tedy opatřím doporučovaným 
kvalitním ovládacím prvkem s označením CP2905-18 od firmy AP Racing uvedeným na obr. 
41. Výkres sestavení tohoto ovládacího elementu je uveden v příloze 4. Orientační pořizovací 
cena 2271 Kč. 
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Tento typ je vylepšen směrovým ovladačem umístěným v eloxovaném hliníkovém 
těle. Umožňuje snadnější regulaci i při vibracích a je opatřen novým tužším ocelovým 
lankem, které je vedeno a zároveň chráněno v polyethylenovém bovdenu. Tělo ovladače lze 
snadno uchytit na požadované místo skrze díru o průměru 20 mm, do které ovladač vložíme a 
následně zaaretujeme přiloženou maticí. Tento vybraný typ se dodává s délkou bovdenu 1200 
mm, kde je možnost zkrácení na požadovanou délku. 
4.4 VOLBA HYDRAULICKÝCH VÁLCŮ 
Právě hlavní hydraulické válce jsou jedny z klíčových součástí propojující brzdový 
systém se samotnou pedálovou skupinou. Jejich úkolem je přenášet vyvinuté zatížení na 
jednotlivé pedály, a to formou stlačování, tj. zvyšování tlaku v brzdovém okruhu, což vede 
k brzdění. Je tedy zřejmé, že tuto volbu nemůžeme v žádném případě podceňovat. Je třeba 
zohlednit jak konstrukční řešení, tak dostatečné dimenzování z hlediska tlaků a zdvihů.  
4.4.1 VOLBA HLAVNÍCH BRZDOVÝCH VÁLCŮ 
Nežli bylo možné zvolit vhodné brzdové válce, bylo třeba navrhnout a vybrat vhodné 
brzdy na přední a zadní nápravu. Následně provést komplexní výpočet brzd, který mi byl 
poskytnut. V tomto rozsáhlém výpočtu vystupuje mnoho parametrů, ale stručně přiblížím ty, 
z kterých vychází samotná volba průměrů brzdových válců. 
Z volby použitých brzd a brzdových kotoučů se dostaneme k hodnotě vyžadovaných 
tlaků pro přední a zadní nápravu. Dále musíme zohlednit pedálový poměr a zvolit ovládací 
sílu, neboli „pedal effort“. Zvolili jsme hodnotu 400 N. Pokud tyto dvě hodnoty vynásobíme a 
podělíme dvěma, dostáváme velikost sil působících na tlačné tyčky brzdových válců při 
centrální poloze rozdělovače sil. Ve výpočtu je uvažované 60% rozložení zatížení na přední 
nápravu a zbývajících 40% na zadní, z čehož plynou odlišné síly tj. 1200N na tlačnou tyčku u 
brzdového válce pro přední okruh a 800N působících na tyčku u válce pro zadní okruh. Tyto 
hodnoty jsou následně poděleny, již výše zmiňovanými příslušnými vyžadovanými tlaky a 
dostáváme se k hodnotám pístní oblasti brzdových válců. Z těchto hodnot jsme konečně 
schopni spočítat příslušné průměry válců pro přední a zadní brzdový okruh. Tyto hodnoty se 
samozřejmě přesně nemusí shodovat s prodávanými průměry, proto je nutné vybrat nejbližší 
vhodné a především dostupné průměry. Pro přehlednost vypočtených a volených hodnot 
průměrů válců, včetně označení a ceny zvolených brzdových válců jsem vypracoval tab. 2. 
 
Tab. 2 Přehled vypočtených a dostupných průměrů válců včetně označení volených válců 
  
Brzdový válec pro přední 
brzdový okruh 
Brzdový válec pro zadní 
brzdový okruh 
Vypočtené průměry válců 15,706 mm 14,627 mm 
Nejbližší dostupné 
průměry 15.9 mm ( 5/8") 15 mm 
Označení volených válců AP racing CP2623-90PRM115 inlet type A 
AP racing CP2623-
89PRM115 inlet type A 
Orientační cena 1 953 Kč 1 953 Kč 
 
Jedná se o typ lehkých kompaktních brzdových válců viz. obr. 42, kde tělo válce je 
vyrobeno z hliníkové slitiny. Tento brzdový válec najdeme pod označením CP2623 opět od 
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opatřeny závitem M8x1,25 což nám značí zkratka PRM v označení. Tím bude zajištěna 
bezproblémová montáž společně s rozdělovačem brzdných sil. Budou se lišit pouze průměry 
brzdových válců, které jsou zřejmé z tab. 2. Zůstaneme-li u montáže, je třeba zmínit 
maximální úhlovou výchylku tlačné tyčky válce. S ohledem na správnou funkci by neměla 
přesahovat více jak 4 stupně. Názorněji na obr. 43. Výkres sestavení včetně připojovacích 
rozměrů viz. příloha 5. 
 
 
Obr. 42 Hlavní brzdový/spojkový válec AP Racing CP2623 [27] 
 
 
Obr. 43 Maximální možné vychýlení tlačné tyčky brzdového válce [27] 
 
4.4.2 VOLBA HLAVNÍHO SPOJKOVÉHO VÁLCE 
V případě hl. spojkového válce bude taktéž užito hydraulického kompaktního válce 
s označením CP2623. Lišit se bude pouze jeho samotný průměr. V tomto případě bude 14mm. 
Tato volba proběhla na základě zkušeností s již používaným stejným typem motoru Husaberg 
FE 570, taktéž spojky a převodovky s elektromagnetickým řazením Proshift PS3, jakož tomu 
bude i u modelu Evo 2. Jelikož je spojka velice citlivá, menším průměrem válce docílíme 
delší chod spojkového pedálu, tím i snadnější a především plynulejší rozjezd formulového 
vozidla. Přibližná cena činní též 1953 Kč. 
4.4.3 VOLBA REZERVNÍCH NÁDOBEK 
Hlavní hydraulické válce nebudou vybaveny standardními příslušnými rezervními 
PVC nádobkami, avšak v dnešní době hodně populárními rezervními hadičkami, s kterými se 
setkáme především u motocyklů. Jedná se o elegantní řešení, jak z hlediska ušetření 
hmotnosti, tak samotné zástavby. Pro případ formulového vozidla plně dostačující a 
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rezervních nádobek v praxi. Samotné provedení hadičky a její kompletace se zvoleným typem 
válce je na obr. 44 níže. V případě volby válců se volil „inlet type A“, který nám právě 
umožní snadné nastrčení hadičky, která se opatří na druhém konci zátkou a případně se oba 
konce zajistí sponami. 
 
Obr. 44 Provedení rezervní nádržky pomocí hadičky [8] 
 
4.5 VOLBA SPÍNAČŮ A BRZDOVÉHO SVĚTLA 
Na základě pravidel, které jsem již zmínil v kapitole 3.1, jsem byl nucen zvolit vhodné 
potřebné spínače včetně brzdového světla. Jedná se o nezbytné prvky podílející se na 
bezpečnosti. Ať už se jedná o jasně viditelné červené brzdové světlo nebo spínač přeběhu, 
který je nutný ve chvíli, když by nastal problém s brzdami, tj. situace při prošlápnutí 
brzdového pedálu. Tento spínač by zajistil následné vypnutí zapalování, což by nám umožnilo 
zastavení vozidla setrvačným dojezdem. Případně doplněným nouzovým brzděním druhého 
funkčního okruhu. 
4.5.1 SPÍNAČ BRZDOVÉHO SVĚTLA 
V závislosti na konstrukčním provedení brzdového pedálu a samotné základní konzoly 
jsem přemýšlel, jak elegantně vyřešit spínání brzdového světla. Nabízelo se více možných 
variant, ale zvítězil mikrospínač, který mi nabídl funkční a jednoduché vhodné řešení 
odpovídající mému návrhu. Zvolil jsem tedy mikrospínač s označením V4NSUL od výrobce 
SAIA-BURGESS viz. obr. 45 včetně jeho rozměrů. Tech. informace jsou uvedeny v tab. 3. 
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Tab. 3 Technické informace mikrospínače V4NSUL [34] 
Typ 
mikrospínače 







V4NSUL IP67 50mm -40 až 80˚C 5A/250V 50000000 cyklů 
 
Bude zapojený jako „rozpínací“, tedy v případě sešlápnutí brzdového pedálu dojde 
k jeho rozpojení a tím k rozsvícení brzdového světla. Aby toto bylo možné, musel jsem při 
navrhování brzdové pedálu toto řešení zohlednit a v dolní části jsem brzdový pedál opatřil 
rozpínacím nosem. Umístění a funkční princip mikrospínače je zřejmý z obr. 46 níže. 
Dalo by se namítat jeho nepříliš vhodné umístění, ať už z hlediska náporu nečistot, či 
kontaktu s vodou. Ale abychom se těmto problémům vyhnuli, zvolil jsem mikrospínač se 
stupněm krytí IP67, pod nímž se skrývá právě nejvyšší možná odolnost vůči prachu a 
nečistotám včetně výborné vodotěsnosti. Ale i přes tuto skutečnost doporučuji opatření 
jednoduchou plechovou zástěnou. Například navrhuji řešení dle obr. 47, 48 v kapitole 5.1. 
 
 
Obr. 46 Umístění a princip rozpínání mikrospínače 
 
4.5.2 SPÍNAČ PŘEBĚHNUTÍ BRZDOVÉHO PEDÁLU 
Při volbě spínače přeběhnutí jsem byl striktně omezen pravidly, tudíž jeho volba byla 
poměrně jednoznačná. Především jsem hleděl na jeho kompaktnost a malé zástavbové 
rozměry. Z konstrukčního hlediska jsem zvolil vhodný tlačítkový spínač typu „push-pull“ 
(polohy ON-OFF, 12V) viz. obr. 49, distribuovaný společností TIPA spol. s.r.o. Jeho 
plánované umístění je pak zřejmé z obr. 49. 
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4.5.3 BRZDOVÉ SVĚTLO 
S ohledem na pravidla je nutné opatřit formulové vozidlo odpovídajícím jasně 
viditelným brzdovým světlem. Z estetického hlediska jsem preferoval diodové provedení. 
Vybral jsem tedy LED červené brzdové světlo kruhovitého tvaru s označením W35 od firmy 
WAS (viz. obr. 50), která se dlouhodobě zabývá výrobou svítidel a odrazových elementů. 
 
Obr. 50 LED červené brzdové světlo W35 WAS (12V) [36] 
 
Základní rozměry a připojovací rozměry jsou pak zřejmé z obr. 51. Pro doplnění 
udávám chybějící připojovací rozteč 45mm. 
 
 
Obr. 51 Základní a připojovací rozměry brzdového světla [36] 
 
4.6 VOLBA GUMOVÝCH DORAZŮ 
V kapitole 2.9 jsem zmínil nepostradatelnost nezbytných dorazů výchozích poloh, či 
krajních koncových poloh pedálů. Abychom pedálové sestavení ušetřili tvrdých rázů, 
způsobovaných právě doražením pedálů na dorazy, a aby docházelo alespoň k 
částečnému útlumu vznikajícího nežádoucího rázového zatížení, budou použity dorazové 
šrouby opatřené návlečnou pryžovou čepičkou viz. obr. 52 vlevo. Případně bude užito 
provlečných pryžových dorazů dle obr. 52 vpravo, a to od společnosti FRAM spol. s.r.o.  
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5 CAD MODEL NAVRŽENÉ PEDÁLOVÉ SKUPINY 
Dalším cílem diplomové práce je vytvoření CAD modelu pedálové skupiny. Kompletní 
návrh sestavy včetně jednotlivých komponent jsem vymodeloval v programu Pro/ENGINEER 
Wildfire 5.0. Finálnímu modelu předcházela značná řada úprav a změn, která vyplývala 
především z výsledků napěťových analýz. Ovšem také z hlediska snadnější a levné výroby, či 
samotné montáže a kompatibility s ostatními prvky přicházela celá řada nápadů resp. změn, 
které jsem postupně realizoval, a tak docílil finálové varianty pedálové skupiny dle obr. 53. 
Její vybrané modely klíčových prvků můžeme vidět na obr. 54. Postupný vývoj pedálové 
skupiny zahrnující konstrukční úpravy a změny je naznačen v příloze 6. 
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Obr. 54 CAD modely vybraných prvků pedálové skupiny 
 
Potýkal jsem se také s návrhem vhodného uložení resp. upevnění jednotlivých pedálů 
k základní konzole. Na obr. 53 jsou pedály uchyceny pomocí lícovaného šroubu, který 
prochází skrze panty, které jsou opatřeny osazenými pouzdry. Tyto pouzdra slouží k lepšímu 
vedení samotného šroubu, a zároveň plní funkci vymezovacího kroužku, kde se vždy jedna 
jeho strana opírá o vnitřní kroužek ložiska. Mezi opačnými stranami vnitřního kroužku je též 
vložen distanční kroužek. Nakonec je šroubové spojení utaženo samojistnou maticí. Detail 
tohoto spojení je znázorněn na obr. 55 vlevo. Jelikož je kladen důraz na nízkou hmotnost, i 
zde jsem zvažoval jiné možnosti spojení.  
Dalším možným a lehčím způsobem spojení by bylo provedení pomocí jednoduchého 
dutého čepu, který by byl vsazen skrze panty s minimálním přesahem. Na tomto čepu by byly 
postupně nasunuty tři vymezovací kroužky. Krajní z nich mezi samotným pantem a opět 
vnitřním kroužkem ložiska, třetí pak též mezi opačnými stranami vnitřních kroužků obou 
ložisek. Konce by byly opatřeny drážkami určenými pojistným kroužkům. Toto řešení je 
zřejmé z obr. 50 vpravo. I přes vyšší hmotnost preferuji způsob ukotvení pomocí pouzder a 
lícovaných šroubů, jelikož právě tímto provedením bude zajištěn přesnější chod, tuhé 
upevnění všech pedálů a uložení v ložiskách tak nabude svého opodstatnění. 
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5.1 ZAČLENĚNÍ PEDÁLOVÉ SKUPINY DO CELKOVÉ SESTAVY VOZIDLA 
Pedálová skupina bude připevněna podobně jako u předchozího modelu pomocí 3 
šroubů M8 k plechové podložce. Tato podložka bude přivařena mezi dvěma spodními 
trubkami rámu v přední části. A to až při samotném sestavování vozidla, aby byla dodržena 
správná polohová vzdálenost dle pravidel. Bude opatřena více připojovacími otvory, které 
budou sloužit pro případné doladění pedálové ergonomie. Plánované jsou tři možné pozice. 
Jedna centrální, dále je možné posunutí směrem k řidiči, či od něj. Nastavovací krok je 
naplánovaný po 15mm. Na obr. 56 můžeme vidět zastavení pedálové skupiny do formulového 
vozidla. Detaily uchycení k podložce pomocí šroubových spojů jsou uvedeny na obr. 47 
 
Obr. 56 Zástavba pedálové skupiny do formulového vozidla 
Samotný návrh již zmiňované podložky je pak zcela zřejmý na obr. 48. Na podložce si 
můžeme povšimnout šikovně vyříznutý a následně ohnutý plech, který bude zároveň částečně 
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Obr. 47 Detaily uchycení pedálové skupiny 
 
Po zastavení pedálové skupiny do vozidla, bude nutné vyřešit přívod plynového lanka. 
To bude vedeno podél rámových trubek od škrtící klapky skrze přivařené vodící držáky až 
k oblasti plynového pedálu. V této oblasti bude na trubce rámu navařena mimo jiné také 
zarážka, o kterou se bude moci opřít koncovka plynového lanka. Následně bude lanko vedeno 
skrz trubičku plynového pedálu, kde bude zajištěno kotvičkou či válečkem. 
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6 ANALÝZA NAPJATOSTI VYBRANÝCH KOMPONENT 
V této kapitole budou zkontrolovány vybrané komponenty z hlediska napjatosti v tělese, 
a to metodu konečných prvků (MKP), pomocí programového prostředí ANSYS Mechanical 
APDL produkt Launcher Release 12.1 a ANSYS Workbench. Právě těmito postupnými 
analýzami jsem byl schopen se dobrat přes celou řadu návrhů, až k těm finálním, kde je 
kladen důraz na nízkou hmotnost, ale především také na dostatečnou pevnost.  
6.1 METODA KONEČNÝCH PRVKŮ – STRUČNÝ POPIS 
Metoda konečných prvků je moderní numerická metoda pro řešení okrajových úloh 
mechaniky kontinua (tj. úloh, kdy v určitých místech řešené oblasti jsou zadány hodnoty 
funkcí). Jedná se dosud o nejuniversálnější, nejpoužívanější dominantní metodu, která je 
bezprostředně spjata s užitím moderní počítačové techniky. Jedná se o metodu variační. Její 
použití je neobyčejně široké, nejčastější je snad ale při řešení problémů mechaniky 
deformovatelných těles, takže pomocí MKP se dnes řeší úlohy statiky, dynamiky, 
termomechaniky, hydromechaniky, elektrotechniky a je aplikována téměř ve všech odvětvích 
průmyslu. [4] 
Název metody zdůrazňuje skutečnost, že základním stavebním kamenem je prvek 
konečných rozměrů. MKP vyžaduje rozdělení řešené oblasti na konečný počet podoblastí - 
prvků. Je tedy třeba na modelu tělesa vytvořit síť konečných prvků. Pro každý typ prvku je 
kromě dimenze a tvaru charakteristický počet a poloha jeho uzlů. Uzly sítě jsou body, v nichž 
hledáme neznámé parametry řešení (např. posuvy a natočení, z kterých dále počítáme napětí 
atd.). Hustota, a topologie prvků sítě zásadně ovlivňuje kvalitu výsledků a potřebnou kapacitu 
pro řešení. Hustotu sítě těchto bodů volí výpočtář na základě své zkušenosti. V případě příliš 
husté sítě trvá řešení příliš dlouho, naopak příliš řídká síť může vést k podhodnocení napětí, 
jestliže u něj existuje výrazný lokální extrém (např. vrub). Výsledek dostáváme v konečném 
počtu bodů (uzlů sítě). V případě jakékoli změny vstupních parametrů (např. zatížení) je 
nutno úlohu vyřešit znovu. Výhodou numerických metod je, že umožňuje řešit i problémy na 
složitějších tělesech oproti analytickému přístupu, kdy lze řešit jen tělesa elementární, která se 
jako strojní součásti vyskytují zcela výjimečně. Faktickým omezením je pouze kapacita 
dostupného hardwaru a časové nároky na výpočet.  
V obecné statické prostorové úloze v pružnosti pevnosti vystupuje celkem 15 
neznámých funkcí proměnných x, y, z. Jedná se o: 
 
a) tři posuvy v osách u, v, w  
b) šest přetvoření: - poměrná prodloužení εx, εy, εz  
- zkos pravoúhlých stěn γxy, γyz, γzx 
 
c) šest napětí:  - v osách σx, σy, σz 
- v rovinách na ně kolmých τxy, τyz, τzx 
 
6.1.1 POUŽITÝ SOFTWARE 
Řešení metodou konečných prvků, jsem prováděl v programovém prostředí ANSYS 
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ANSYS Workbench, které mi umožňovalo snadněji a rychleji přepočítávat, či měnit postupné 
návrhy tak, abych byl schopen dosáhnout přijatelných výsledků. 
Jedná se o inženýrský universální simulační software určený pro analýzy metodou 
konečných prvků, umožňující samotné modelování a následný výpočet napěťové analýzy. 
Mnohem častěji se však samotný model naimportuje a následně se řeší pouze výpočet, jakož 
tomu bylo i v mém případě. Uvažuji-li klasické rozhraní Ansysu, uvítá nás stromové 
uspořádání jednotlivých kroků, které by nás mělo dovést k výsledku. Zmínil bych ty 
nejpodstatnější. V záložce „preprocesor“ je třeba definovat materiálové konstanty, použité 
prvky (elementy) a často je třeba upravit výpočtový model nástroji v nabídce „modeling“ tak, 
aby bylo možné vygenerovat dostatečně jemnou výpočtovou síť. Okrajové podmínky (tj. 
zatížení modelu včetně jeho upevnění) navolíme v nabídce „solution“, kde se i spustí samotný 
výpočet. K získaným výsledkům se dostaneme v položce „general postprocesor“ resp. „nodal 
solution“. S příjemnějším rozhraním se setkáme při užití Ansys Workbench, kde nás uvítá 
spíše tabulková struktura. Prvně je třeba určit, jaký typ analýzy chceme řešit, v mém případě 
volba „static structural“. Dále je třeba nadefinovat „engineering data“, tím se rozumí 
požadovaný materiál včetně jeho vlastností. V nabídce „geometry“ je možno naimportovat, či 
vymodelovat požadovanou součást. Poté se přepneme do záložky „model“, kde je též nutné 
vygenerovat výpočtovou síť, zatížit a upevnit model a následně zde spustit výpočet. Zde se 
dostaneme i k samotným výsledkům napěťové analýzy. 
 
6.2 ANALÝZA NAPJATOSTI BRZDOVÉHO PEDÁLU 
V této kapitole se pokusím stručně popsat, jakým způsobem jsem dosáhl výsledků 
napěťových analýz brzdového pedálu. Z důvodu neustálých změn a nových konstrukčních 
návrhů jsem pedál analyzoval v příjemnějším rozhraní Ansys Workbench. Dále zde uvedu 
průřez postupnými návrhy tj. od počátečního návrhu k finálnímu.  
6.2.1 DEFINOVÁNÍ MATERIÁLOVÝCH KONSTANT 
Po spuštění programu Ansys Workbench a následně zvolené volby „static structural“, 
tedy řešení statické úlohy, je třeba nadefinovat požadovaný materiál v záložce „engineering 
data“. Brzdový pedál bude zhotoven z vysokopevnostní hliníkové slitiny CERTAL. Proto 
jsem zde nadefinoval příslušný Youngův modul pružnosti E=72000 MPa dle materiálového 
listu uvedeném v příloze 2. Tomuto materiálu odpovídá mez kluzu 495 MPa. 
6.2.2 IMPORT MODELU DO PROGRAMOVÉHO PROSTŘEDÍ ANSYS WORKBENCH 
Abychom byli schopni analyzovat požadovanou součást, je třeba ji vymodelovat 
přímo v programu Ansys, nebo zvolit příjemnější cestu. Tj. naimportování modelu již 
vytvořeného v CAD programu. V mém případě jde o import z programu PRO/Engineer. 
Požadovanou součást je třeba uložit ve formátu igs. Jelikož tuto úlohu řeším jako objemovou, 
je třeba při ukládání zatrhnout volbu „solid“. Před tímto uložením je vhodné zvážit případné 
zjednodušení modelu, které nebude mít vliv na výsledné napětí. Naopak tak často dojde k 
usnadnění celého výpočtu. V mém případě jsem odstranil dva zápustné šrouby spojující 
rameno a šlapku pedálu. Poté už je možné načtení tohoto souboru v programu Ansys 
Workbench, konkrétně v záložce „geometry“ → „file“ → „import external geometry“ a 
zmáčknutím tlačítka „generate“ na horním panelu dochází k vykreslení modelu. Jedná-li se o 
model složený z více komponent, je nutné zkontrolovat, či nově nadefinovat kontakty 
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6.2.3 GENERACE VÝPOČTOVÉ SÍTĚ MODELU 
Následná příprava výpočtového modelu pokračuje v záložce „model“ kde je nutné 
vytvořit vhodnou výpočtovou síť modelu, tak aby nedošlo k podhodnocení výsledných napětí. 
Jelikož automatické síťování bylo dosti hrubé, využil jsem v nabídce „mesh“ možnosti 
nastavení velikosti prvku sítě „element size“. Jde o objemové prvky, resp. o tvorbu prostorové 
sítě. Po nastavení vhodné velikosti elementů (2mm) jsem opět spustil automatické generování 
výpočtové sítě, tj. „generate mesh“. Dospěl jsem tak k požadované a dostatečně jemné 
výpočtové síti složené přibližně z 50-ti tisíců elementů viz. obr. 57. 
 
Obr. 57 Výpočtová síť finální varianty brzdového pedálu 
 
6.2.4 DEFINOVÁNÍ OKRAJOVÝCH PODMÍNEK VČETNĚ SPUŠTĚNÍ VÝPOČTU 
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Posledním, ale zásadním krokem před samotným výpočtem, je nutné daný model 
správně zatížit a upevnit tak, aby tyto nasimulované podmínky odpovídaly co nejvíce realitě. 
V případě brzdového pedálu jsem vycházel ze stanoveného zatížení 2000 N dle pravidel. Tuto 
sílu jsem tedy aplikoval na plochu šlapky brzdového pedálu. Uchycení pedálů jsem řešil 
pomocí předem vytvořených cylindrických souřadných systému umístěných v ose ložisek a 
v oku pro rozdělovač brzdných sil. Poté pomocí opakované vazby „displacement“ a již 
zmíněných souřadných systémů došlo k zamezení pohybu v patřičných osách „x“ a  „z“ na 
válcových plochách určeným vnějším kroužkům ložisek, či válcové plochy uvnitř oka pro 
rozdělovač. Rotační směr „y“ byl dovolen. Okrajové podmínky finálního brzdového pedálu 
jsou zachyceny na obr. 58 výše.  
Nyní bylo možno přejít k samotnému spuštění výpočtu „solve“, kterému předchází 
definování požadovaných výpočtových výstupů. V mém případě mě zajímala celková 
deformace „total deformation“ a především průběh redukovaného napětí „von Mises stress“. 
 
6.2.5 ZÍSKANÉ VÝSLEDKY 
Jak jsem již zmínil v úvodu kap. 6.2, zde se pokusím uvést stručný průřez 
jednotlivými vybranými konstrukčními návrhy a jejich postupnými zásadními změnami, 
provedenými na základě výsledků příslušných napěťových analýz.  
- první návrh brzdového pedálu včetně výsledku napěťové analýzy a deformace 
můžete vidět na obr. 59. Hmotnost samotného ramena pedálu činní 261 g. 
 
 
Obr. 59 První návrh brzdového pedálu včetně napěťové analýzy a deformace (Fb=2000N) 
 
Tuto první napěťovou analýzu jsem řešil v klasickém rozhraní programu Ansys. Kvůli 
zjednodušení pouze s polovičním modelem a s užitím podmínek symetrie. Poté jsem tuto 
stejnou úlohu vyřešil i v rozhraní Ansys Workbench, abych si ověřil správnost dosažených 
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MPa, včetně průběhu napětí a jeho maxima. Na základě shodnosti těchto výsledných napětí 
jsem další výpočty všech pedálů řešil pouze v rozhraní Workbench, kde jsem se snadněji a 
především rychleji dobral jednotlivých korektních výsledků. Jelikož s každou konstrukční 
změnou byl nutný opět nový a nový výpočet, právě Workbench mi dovolil analyzovat řadu 
postupných úprav a dospět tak k finálnímu řešení. 
Na základě výsledného max. napětí 108 MPa prvního návrhu, jsem zjistil, že je pedál 
zbytečně předimenzovaný. Lokace max. napětí se objevila na jednom z očekávaných míst, tj. 
ostřejší obloukový přechod k dosedací plošce šlapky pedálu. Taktéž směr a velikost možné 
deformace cca 0,73 mm by mohl odpovídat realitě. S ohledem na tyto zjištění jsem provedl 
několik konstrukčních úprav. Z průběhu napětí na obr. 59 jsou zřejmá nevyužitá místa 
z hlediska napětí, tj. tmavě modrá místa především v dolní a horní oblasti ramena pedálu a 
postraní místa šlapky pedálu. Avšak silnější profil šlapky je záměrně navržen tak, aby bylo 
možné zapuštění příslušných spojovacích šroubů. Podobně na tom je i místo v dolní oblasti 
pedálu, kde jsem zase omezen nejen vzájemnou polohou pivotu a oka pro rozdělovač, tak i již 
zvoleným průměrem určeným ložiskům. Navíc jsem v tomto místě nucen pedál opatřit nosem, 
určeným pro rozpínání mikrospínače. Proto jsem se především zaměřil na eliminaci zbylé 
horní oblasti, kde jsem alespoň v tomto místě provedl sražení a z neprůchozích závitových 
otvorů jsem udělal průchozí. I v případě sražení jsem byl limitován jeho možnou velikostí, 
jelikož je třeba ponechat dostatečně hluboké závity pro pevné a bezpečné uchycení šlapky. 
Přeci jen ale došlo k odlehčení částečným odběrem nevyužitého materiálu. Dále bylo možné 
měnit jednotlivé tloušťky stěn, či samotný tvar pedálu při zachování definované geometrie 
polohy funkčních děr. Došlo tedy k celkovému zúžení pedálového ramena včetně hlubšího 
odlehčovacího vyfrézování. Analýza po již zmíněných změnách je zřejmá z obr. 60.  
- další vybraný návrh brzdového pedálu včetně jeho příslušné analýzy napjatosti a 
deformovaného tvaru je uvedený na obr. 60. Hmotnost samotného ramena pedálu činní 207 g. 
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Z těchto výsledků je zřejmý mírný nárůst max. napětí na cca 152 MPa a deformace 
1,55 mm, ale stále je konstrukce příliš robustní. Proto jsem se snažil docílit ještě lehčího 
pedálu tak, aby stále vyhovoval pevnostním podmínkám. Došlo k razantní změně tvaru těla 
pedálu, především v jeho zadní části, kde jsem odebral velkou část materiálu. Tloušťka pedálu 
15 mm byla zachována. Ta zajišťuje stabilitu šlapky, respektive dostatečně širokou plochu pro 
její uchycení tak, aby nedocházelo vlivem páky při nerovnoměrném sešlápnutí k jejímu 
vytrhávání. Další změnou je odlišná tloušťka stěn na tahové a tlakové straně pedálu. 
V případě tahové 4 mm v opačném případě 3 mm. Poslední změna spočívá v úpravě nosu 
pedálu. Došlo k jeho zkrácení a není již veden po celé šířce pedálu. Tyto změny vedly 
k rozumnému finálnímu výsledku, který je zřejmý na obr. 61. 
           - finální návrh brzdového pedálu včetně napěťových analýz a průběhů 
deformací při zatížení Fb=2000N resp. Fb=1000N je znázorněný na obr. 61 a 62. Hmotnost 
samotného ramena pedálu činní 180 g. 
 
Obr. 61 Finální návrh brzdového pedálu včetně napěťové analýzy a deformace (Fb=2000N) 
Z finální napěťové analýzy plyne max. napětí 238,5 MPa s možnou deformací 2,8 mm. 
Dále si můžeme povšimnout přesunu působiště maximálního napětí, což bylo způsobeno 
zásadními konečnými úpravami. Jde o maximální tlakové napětí, nikoliv tahové. Jsme tedy 
tak na bezpečnější straně. Tím jsem nakousl samotnou bezpečnost, resp. koeficient 
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Kde:    
σred – maximální redukované napětí 
σK – mez kluzu odpovídající příslušnému materiálu 
 
            Jelikož se přeci jen jedná o hliníkovou slitinu a návrh se týká důležitého prvku, který 
nesmí selhat za žádných okolností, koeficient bezpečnosti 2 mi přijde adekvátní a dostatečně 
bezpečný. Dá se tedy říci, že brzdový pedál vyhovuje předepsanému zatížení 2000 N a je 
dosaženo přijatelné nízké hmotnosti 179 g. Výsledky samozřejmě dovolují další konstrukční 
změny, které by vedly ještě k většímu odlehčení, ale některé z nich by určitě komplikovaly 
relativně jednoduchou výrobu. Dále jsem byl vázán včasným zadáním navržených pedálů do 
výroby. 
Je zřejmé, že zatížení 2000 N je dosti přehnané, především díky důrazu na bezpečnost. 
Tato hodnota zdaleka neodpovídá reálným ovládacím silám, a to i v případě kritického 
brzdění, kdy je člověk schopen vyvodit větší sílu. Pro doplnění a přehled o průběhu napětí při 
běžném užívání jsem tuto úlohu vyřešil i s úvahou reálnějšího zatížení tj. působení na šlapku 
pedálu poloviční silou 1000 N. Právě výsledky této analýzy dle obr. 62 nám poskytnou 
reálnější pohled na průběh napětí při normálních provozních podmínkách. Můžeme tedy 
alespoň porovnat příslušné průběhy a hodnoty maximálních napětí jak při běžném ovládání, 
tak ve stavu kdy je pedál vystaven maximálnímu zatížení, způsobeným např. náhlým rázovým 
napětím v krizové situaci. 
Obr. 62 Finální návrh brzdového pedálu včetně napěťové analýzy a deformace (Fb=1000N) 
Při zatížení silou o velikosti 1000N klesla hodnota maximálního napětí na 119,2 MPa 
a deformace na 1,3 mm. Tím se přibližně až dvojnásobně zvýšil koeficient bezpečnosti. Je 
zřejmé, že v případě vyhovujících výsledků v případě zatížení 2000 N musí vyhovět i řešení 
s polovičním zatížením. Jedná se mi spíše o demonstrování nejen extrémního zatížení, ale i 
zatížení, kterému je pedál vystaven nejčastěji, tj. při běžném užívání. 
6.3 ANALÝZA NAPJATOSTI SPOJKOVÉHO PEDÁLU 
Postup při analýze spojkového pedálu z hlediska napjatosti v tělese je obdobný jako 
v případě brzdového pedálu. Materiálové konstanty, způsob importování a upevnění modelu 
se nemnění. Liší se pouze velikost zatěžující síly, kde místo síly 2000 N nejprve aplikuji na 
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budu snažit přiblížit stručný průřez vybranými návrhy včetně jejich analýz a popsat jednotlivé 
změny, které vedly k finálnímu spojkovému pedálu. 
6.3.1 GENERACE VÝPOČTOVÉ SÍTĚ MODELU 
Taktéž v případě spojkového pedálu bylo nutné vygenerovat dostatečně jemnou 
prostorovou síť viz. obr. 63, složenou přibližně ze 40-ti tisíců elementů při velikosti prvku 2 
mm.  
 
Obr. 63 Výpočtová síť finální varianty spojkového pedálu 
 
6.3.2 DEFINOVÁNÍ OKRAJOVÝCH PODMÍNEK 
Zatížení a upevnění modelu se provedlo stejným způsobem, jako v případě brzdového 
pedálu. Grafické znázornění viz. obr. 64. 
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6.3.3 ZÍSKANÉ VÝSLEDKY 
Jak jsem uvedl v kap. 6.3, zde nastíním stručný průřez jednotlivými vybranými 
konstrukčními návrhy a jejich postupnými zásadními změnami, provedenými na základě 
výsledků příslušných napěťových analýz. 
            - při prvním návrhu spojkového pedálu jsem plánoval jeho spojení s tlačnou tyčkou 
válce pomocí převodové kostky uvnitř pedálu. Tento návrh společně s výsledky napěťové 
analýzy a deformace je uvedený na obr. 65. Hmotnost samotného ramena pedálu činní 254 g. 
 
Obr. 65 První návrh spojkového pedálu včetně napěťové analýzy a deformace (Fs=600N) 
Výsledné nízké napětí 63,8 MPa, ještě k tomu koncentrované v místě ostré hrany a 
deformace 0.37 mm nám vypovídá o předimenzovaném návrhu. Snažil jsem se proto 
postupnými úpravami dosáhnout co největší redukce hmotnosti. Nejdůležitějšími faktory jsou 
samozřejmě bezpečnost, která souvisí s pevností pedálu a dále nízká hmotnost. S dodržením 
těchto požadavků však nebude s ohledem na nízké zatížení žádný problém. Tj. zmiňuji proto, 
že je zřejmé, že oproti brzdovému pedálu, z kterého spojkový pedál tvarově záměrně vyplývá, 
bude i přes další uvedené návrhy a konstrukční úpravy stále dosti předimenzovaný s ohledem 
na výsledná vznikající napětí vyvolaná polovičními silami. Proto se zaměřím především na to, 
jak pedál dostatečně odlehčit, ale zároveň zachovat podobnost s brzdovým pedálem i se 
skutečností, že bude pedál mírně předimenzován. 
Jelikož profrézovaný otvor skrz samotný pedál by mi bránil v důraznějším odlehčení, 
rozhodl jsem spojení spojkového pedálu vyřešit pomocí vidličky, která plně zastoupí funkci 
převodové kostky. Na základě výsledků prvního brzdového návrhu jsem rovnou provedl 
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průběh napětí, ale podílí se na snížení hmotnosti. S tmavě modrou oblastí v dolní části pedálu, 
nelze provádět žádné úpravy z již stejných zmíněných důvodů u brzdového pedálu. Proto 
cesta úprav směřovala na střední část těla.  
- další vybraná analýza spojkového pedálu včetně jeho příslušné analýzy napjatosti a 
deformovaného tvaru je uvedená na obr. 66. Hmotnost samotného ramena pedálu činní 225 g. 
 
Obr. 66 Vybraný návrh spojkového pedálu včetně napěťové analýzy a deformace (Fs=600N) 
 
Z analýzy je zřejmý mírný nárůst jak maximálního napětí, tak deformace. Poloha 
maximálního napětí se nezměnila. Tímto řešením jsme dosáhli především žádané nižší 
hmotnosti a lepšího využití materiálu ve střední části z hlediska průběhu napětí. Avšak jsem 
stále nebyl spokojený s touto variantou. Se změnou tvaru brzdového pedálu, přišla též změna i 
na spojkový pedál. Tím došlo ke změně odlehčovacích otvorů. Tloušťka tažné strany pedálu 
je taktéž 4 mm a strana tlaková má tloušťku stěny 3 mm. Pedál po těchto změnách můžeme 
vidět na obr. 67. 
- předposlední analýza spojkového pedálu včetně jeho příslušné analýzy napjatosti a 
deformovaného tvaru je uvedená na obr. 67. Hmotnost samotného ramena pedálu činní 165 g. 
Nyní došlo už k výraznějšímu nárůstu napětí na hodnotu 115 MPa oproti předchozímu 
návrhu. Velikost deformace činní 0,87 mm. Také došlo k rapidnímu poklesu samotné 
hmotnosti. Špičkové maximální napětí se stále nachází na stejném místě a je vyvolané ostrou 
přechodovou hranou vyfrézované dosedací plošky určené pro matici zajišťující šroubový 
doraz. Abychom se vyhnuli této koncentraci napětí, upustil jsem od tohoto řešení a 
nastavovacím dorazovým šroubem s gumovou hlavou bude opatřena základní konzola, 
nikoliv rameno pedálu. To vedlo jak k zjednodušení výroby, tak k dalším odlehčujícím 
úpravám ve střední části těla pedálu, jelikož tak nyní není třeba tak silné stěny v místě, kde 
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možném extrémním zatížení a naopak při úvaze běžných ovládacích sil jsou znázorněny na 
obr. 68 a 69. 
 
 
Obr. 67 Předposlední návrh spojkového pedálu včetně napěťové analýzy a def. (Fs=600N) 
 
- finální návrh brzdového pedálu včetně napěťových analýz a průběhů deformací při 
zatížení silou Fs=1000N resp. Fs=600N je znázorněný na obr. 68 a 69. Hmotnost samotného 
ramena pedálu činní 155 g. 
Z finální napěťové analýzy při zatížení silou Fs=1000N plyne max. napětí 115 MPa 
s možnou deformací 1,6 mm. Dále si můžeme povšimnout přesunu působiště maximálního 
napětí, což bylo způsobeno zásadními konečnými úpravami. Jde o maximální tlakové napětí 
koncentrované v oblasti jedné z odlehčovacích děr pravděpodobně způsobené ostrou hranou. 
Nejedná se o maximum na tahové stěně, jsme tak tedy opět na bezpečnější straně. Koeficient 










         (7) 
Na základě výsledku bezpečnosti resp. analýzy finálního spojkového pedálu 
zatíženého silou Fs=1000N lze konstatovat, že pedál s přehledem snese již zmíněné zatížení. 
Poměrně vysoký koeficient naznačuje zbytečné, ale z již zmíněného důvodu očekávané 
předimenzování. Z hlediska dosažené nízké hmotnosti a též z estetického hlediska považuji 
tento pedál jako plně dostačující. Případné další konstrukční úpravy by už pak museli vést 
k zásadním změnám tvaru, či k důslednému zúžení celého pedálu, kterému jsem se vyhýbal. 





ANALÝZA NAPJATOSTI VYBRANÝCH KOMPONENT 
na samotnou náročnost výroby tak, aby nebyla příliš komplikovaná a složitá. Jedná se o 
hliníkovou slitinu, tedy vyšší hodnoty bezpečnosti jsou na místě. 
 
Obr. 68 Finální návrh spojkového pedálu včetně napěťové analýzy a deformace (Fs=1000N) 
 
Jakož tomu bylo u brzdového pedálu, i v případě spojkového jsem se snažil srovnat 
dva krajní výpočtové stavy. Pro doplnění a přehled o průběhu napětí při běžném užívání jsem 
tuto úlohu vyřešil i s úvahou reálnějšího zatížení tj. působení na šlapku pedálu silou 600N. 
Právě výsledky této analýzy viz. obr. 69 nám poskytnou reálnější pohled na napětí při 
normálních provozních podmínkách. Můžeme tedy alespoň porovnat příslušné průběhy a 
hodnoty maximálních napětí jak při běžném ovládání, tak ve stavu kdy je pedál vystaven 
maximálnímu zatížení, způsobeným např. náhlým rázovým napětím v krizové situaci. 
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6.4 ANALÝZA NAPJATOSTI AKCELERAČNÍHO PEDÁLU 
Dále jsem provedl pevnostní analýzu posledního, nejméně namáhaného plynového 
pedálu, abych ověřil správnost konstrukčního návrhu. Po načtení modelu do programu Ansys 
již výše uvedeným způsobem, jsem opět nadefinoval příslušné materiálové konstanty, tedy 
Youngův modul pružnosti E=72000 MPa odpovídající Certalu EN AW 7022.  
Vypracuji zde stručný průřez vybranými konstrukčními návrhy včetně jejich analýz a 
popíši jednotlivé změny, které vedly k finálnímu akceleračnímu pedálu. 
 
6.4.1 GENERACE VÝPOČTOVÉ SÍTĚ MODELU 
Opět byla vytvořená dostatečně jemná prostorová výpočtová síť složená přibližně ze 
40-ti tisíců elementů při velikosti prvku 2mm viz. obr. 70. 
 
Obr. 70 Výpočtová síť finální varianty akceleračního pedálu 
 
6.4.2 DEFINOVÁNÍ OKRAJOVÝCH PODMÍNEK 
V tomto případě byl pedál uchycen pouze v pivotu, přesněji v okách určených pro 
ložiska, kde opět došlo pomocí vazby „displacement“ v kombinaci s příslušným souřadným 
cylindrickým systémem k zamezení pohybů v osách „x“, „z“ a zbývající rotace ve směru osy 
„y“ na plochách určených pro vnější kroužky ložiska. Dále bylo třeba definovat zatížení, tj. 
v prvním případě síla 600N, která dostatečně zohlední možný nárůst napětí při doražení 
pedálu na doraz. V druhém případě nižší zatížení 400N, abych se opět přiblížil reálnějším 
provozním výsledkům a zjistil tak skutečnější pohled na průběh napětí a jeho maxima. Bude 
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Obr. 71 Zatížení a upevnění finálního akceleračního pedálu 
 
6.4.3 ZÍSKANÉ VÝSLEDKY 
Jak jsem uvedl v kap. 6.4, zde udělám stručný průřez jednotlivými vybranými 
konstrukčními návrhy a jejich postupnými zásadními změnami, provedenými na základě 
výsledků příslušných napěťových analýz. 
- první návrh akceleračního pedálu včetně výsledku napěťové analýzy a deformace 
můžete vidět na obr. 72. Hmotnost samotného ramena pedálu činní 204 g. 
 





ANALÝZA NAPJATOSTI VYBRANÝCH KOMPONENT 
Výsledné maximální napětí u prvního konstrukčního návrhu dosahuje přibližně 
hodnoty 352 MPa a průhybu 4 mm. Barevná škála napětí, resp. samotné zbarvení pedálu, nám 
vypovídá o tom, na která místa je třeba se zaměřit, abychom se přiblížili vhodnému finálnímu 
řešení. Abych byl konkrétní, horní část je minimálně vytížená, zde se pohybuje napětí kolem 
100 MPa. Tedy naplnilo se mé očekávání, tj. že horní část je zbytečně mohutná. Naopak 
v místech obloukového zakřivení ve spodní části plynového pedálu už je průběh napětí 
pestřejší. Max. napětí, které se vyskytuje na vyfrézované plošce určené pro dorazový šroub, 
nemůžeme považovat za korektní, jelikož se jedná o koncentrované napětí způsobené ostrými 
hranami. Avšak nedá se říci, že by byly hodnoty napětí kritické a tento návrh by pevnostně 
nevyhovoval. Přesto jsem tento návrh přepracoval a zaměřil se na zmíněná problémová místa. 
Provedl jsem razantní úběr materiálu v horní části a zbavil se závitového otvoru pro dorazový 
šroub, který bude umístěn na základní konzole a ne skrze pedál. Tak jsem se snažil odstranit 
zmiňované nežádoucí koncentrované napětí, a zároveň se patrně snížila náročnost na výrobu. 
Tím jez nebylo třeba ani širokého segmentu pro závitový otvor a mohl jsem provést 
důkladnější odlehčení v obloukovém zakřivení. Tyto provedené změny a následná napěťová 
analýza je na obr. 73. 
- další vybraný návrh akceleračního pedálu včetně jeho příslušné analýzy napjatosti a 
deformovaného tvaru je uvedený na obr. 73. Hmotnost samotného ramena pedálu činní 141 g. 
 
 
Obr. 73 Vybraný návrh akceleračního pedálu včetně napěťové analýzy a deformace (600N) 
 
Průběh napětí v horní části pedálu i po zmíněném odběru materiálu nepocítil žádné 
výrazné napěťové změny, avšak výrazným odlehčením v nejvíce namáhané oblasti 
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provést takové odlehčení v obloukové části, aby se maximální napětí v této oblasti 
pohybovalo v přijatelném napěťovém rozsahu. Samozřejmé bylo i dosažení přijatelné nízké 
hmotnosti. Finální analýzy podrobené těmto konečným úpravám, při možném extrémním 
zatížení, či naopak zatížením při běžném provozu jsou znázorněny na obr. 74 a 75. 
 
 
Obr. 74 Finální návrh akceleračního pedálu včetně napěťové analýzy a deformace (600N) 
 
- finální návrh akceleračního pedálu včetně napěťových analýz a průběhů deformací 
při zatížení 600 N resp. 400 N je znázorněný na obr. 74 a 75. Hmotnost samotného ramena 
pedálu činní 139 g. 
Z finální napěťové analýzy při zatížení silou 600N plyne přibližně max. napětí 207 
MPa s možným průhybem 6mm. Dále si můžeme povšimnout přesunu působiště maximálního 
napětí, což bylo způsobeno konečnými odlehčovacími úpravami v obloukovém zakřivení. Jde 
o maximální tahové napětí v dolní oblasti obloukového přechodu, způsobené ostřejším 
zaoblením. I zde se dalo toto maximum očekávat. Koeficient bezpečnosti, dle podmínky „von 










         (8) 
Na základě výsledku bezpečnosti resp. analýzy finálního akceleračního pedálu 
zatíženého silou 600N lze konstatovat, že pedál bezpečně odolá již zmíněnému zatížení. 
Z hlediska dosažené nízké hmotnosti a dostatečně vysokého koeficientu považuji tento pedál 
jako plně dostačující, funkční a především bezpečný. Případné další konstrukční úpravy by 
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zúžení celého pedálu, kterému jsem se vyhýbal. Tj. proto, aby byla dostatečně široká dosedací 
ploška pro šlapku pedálu jako v případě dvou předešlých pedálů. Dále jsem též zohledňoval 
náročnost výroby.  
Jakož tomu bylo u dvou předchozích pedálu, i v tomto případě jsem se snažil nastínit 
dva krajní výpočtové stavy. Jeden extrémní při již zmíněném zatížení silou 600N a druhý 
s úvahou reálnějšího provozního stavu, tj. zatížení silou 400N. 
Pro doplnění a přehled o průběhu napětí při běžném užívání jsem tuto úlohu vyřešil i s 
úvahou reálnějšího zatížení tj. působení na šlapku pedálu silou 400N. Právě výsledky této 
analýzy viz. obr. 75 nám opět poskytnou reálnější pohled na napětí při normálních provozních 
podmínkách. Můžeme tedy alespoň porovnat příslušné průběhy a hodnoty maximálních 
napětí jak při běžném ovládání, tak ve stavu kdy je pedál vystaven maximálnímu zatížení, 
způsobeným např. náhlým rázovým napětím v krizové situaci. 
 
 
Obr. 75 Finální návrh akceleračního pedálu včetně napěťové analýzy a deformace (400N) 
 
Je zřejmé, že v případě vyhovujících výsledků v případě zatížení 600 N musí vyhovět i 
řešení s nižším zatížením. Jedná se mi spíše o demonstrování nejen extrémního zatížení, ale i 
zatížení, kterému je pedál vystaven nejčastěji, tj. při běžném užívání. Při nižším zatížení došlo 
k očekávanému poklesu max. napětí přibližně na hodnotu 138 MPa a snížení deformačního 
průhybu na 4 mm. Tím se dostáváme přibližně na koeficient bezpečnosti 3,6. Považuji tedy 
tento pedál za dostatečně bezpečný a vyhovující. 
6.5 ANALÝZA NAPJATOSTI KOTVÍCÍ KONZOLY 
Zde se pokusím stručně popsat a uvést průřez jednotlivými výsledky napěťových analýz 
vybraných návrhů kotvící konzoly, tj. od počátečního návrhu k finálnímu. Dále také stručně 
zmíním, jakým způsobem jsem těchto výsledků dosáhl. Řada neustálých změn a nových 
konstrukčních návrhů mě dovedlo opět do příjemnějšího rozhraní Ansys Workbench, kde 
jsem se snadněji a efektivně dopracoval potřebných výsledků, které vedly k dalším úpravám, 
či změnám. Finální návrh jsem pak podrobil i analýze v klasickém rozhraní Ansysu. 
6.5.1 DEFINOVÁNÍ MATERIÁLOVÝCH KONSTANT 
Po spuštění programu Ansys Workbench a následně zvolené volby „static structural“, 
tedy řešení statické úlohy, je třeba opět nadefinovat požadovaný materiál v záložce 
„engineering data“. Plánovaným materiálem byla ocel 11523, ale na základě jeho 
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které odpovídá mez kluzu pro tenké válcované plechy 235 MPa. Opět bylo třeba nadefinovat 
odpovídající Youngův modul pružnosti oceli E1=2,1 x 105 MPa. Jelikož je zadní stěna 
vyztužena podložkami ze stejného materiálu, z kterého jsou zhotoveny pedály, bylo nutné 
nadefinovat druhý Youngův modul pružnosti pro CERTAL, tj. E2=72000 MPa. 
Tyto zmíněné materiálové konstanty byly též nastaveny v případě řešení úlohy 
v klasickém rozhraní Ansysu. 
 
6.5.2 IMPORT MODELU DO PROGRAMOVÉHO PROSTŘEDÍ ANSYS 
Import zjednodušeného výpočtového modelu jsem provedl stejným způsobem, jak 
jsem již popsal v kap. 6.2.2. 
Avšak ke změně došlo při řešení v klasickém rozhraní, tj. i při importování do 
klasického rozhraní. Zde jsem totiž neřešil sestavení konzoly jako „solid“, ale využil jsem zde 
zjednodušení pomocí střednicových ploch. Tyto plochy jsem si předem vytvořil v programu 
Pro/Engineer, abych se vyhnul nešikovnému tvoření těchto ploch přímo v Ansysu.   
 
6.5.3 GENERACE VÝPOČTOVÉ SÍTĚ MODELU 
Výpočtům předcházelo generování dostatečně jemné prostorové sítě viz. obr. 76 
vlevo, složené přibližně ze 440-ti tisíců elementů při velikosti prvku 0,75 mm. 
V klasickém rozhraní jsem užil volného síťování, a to prvkem Shell 93. Tento prvek je 
použit jako náhrada plochy. Má šest stupňů volnosti v každém uzlu. Umožňuje posuvy ve 
směru osy x, y, z a rotace kolem os x, y, z. 
 
 
Obr. 76 Výpočtová síť finální varianty základní konzoly (vlevo - Workbench, vpravo - klasické 
rozhraní) 
6.5.4 DEFINOVÁNÍ OKRAJOVÝCH PODMÍNEK VČETNĚ SPUŠTĚNÍ VÝPOČTU 
Posledním, ale zásadním krokem před samotným výpočtem, je nutné daný model 
správně zatížit a upevnit tak, aby tyto nasimulované podmínky odpovídaly co nejvíce realitě.  
Při řešení konzoly v rozhraní Workbench jsem taktéž uvažoval dva krajní zatěžující 
stavy, resp. rozložené reakční síly vyvolané silami působícími na spojkový a brzdový pedál, 
které odpovídají těmto stavům. Velikosti reakčních sil FSR1, FSR2, FBR1, FBR2, FBR3 a FBR4 jsou 
vypočteny v kap. 6.6, jak s úvahou extrémního (Fs=1000N, Fb=2000N), tak provozního 
zatížení (Fs=600N a Fb=1000N). Tyto vypočtené reakční síly jsem následně aplikoval na 
plochy podložek, které jsou součástí šroubových spojů držící hydraulické válce. Právě přes 
tyto plochy bude docházet k deformaci zadní stěny konzoly. Dále vznikají poměrně vysoké 
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kontaktnímu napětí. Působení těchto zmíněných sil je zachyceno na obr. 77 v horní části. 
Upevnění konzoly jsem provedl pomocí vazby „displacement“. Uchytil jsem spodní plochu a 
zamezil pohyby ve všech třech osách „x“, „y“, „z“. Je zřejmé, že právě toto ukotvení spodní 
části konzoly není zcela korektní, avšak pro zjištění deformace a průběhu napětí především 
v kritické oblasti kolem uchycení brzdových válců je dostačující.  
 
 
Obr. 77 Příklad okrajových podmínek finální varianty kotvící konzoly 
Finální návrh konzoly jsem podrobil analýze i v klasické rozhraní Ansysu. Zde jsem 
mohl lépe zachytit silové namáhání. Nejprve jsem však musel vytvořit prutové náhrady do 
centrálních uzlů vázaných k vybraným uzlům „node“. Jedná se o tzv. „ježky“ v dírách 
určených pro čep pantu a pedálu. Prutovými náhradami byly opatřeny i otvory pro uchycení 
válců. Na tyto prutové náhrady jsem užil prvek typu MPC184 – Rigid beam, který představuje 
velmi tuhý prut. Prutové náhrady byly vevázány vždy od centrálního uzlu do všech uzlových 
bodů plochy podložky. To jsem provedl pomocí makra „PNCN.mac“. Syntaxe tohoto makra 
je určena číslem středového uzlu, typem elementu, reálnou konstantou a materiálem prutu 
(PNCN, NCENTR, ETYPE, REAL, MAT). Poté jsem mohl přejít k vytvoření prutové 
konstrukce, simulující zatížení od spojkového a brzdového pedálu viz obr. 77 vpravo dole. Na 
červeně zbarvené pruty byl užit opět prvek typu MPC184, ale nyní Rigid link, který je na 
koncích opatřen kulovými vazbami. Zbylé fialové pruty jsou opět velmi tuhé pruty typu 
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v záporném směru osy „y“, nejprve silami Fs=1000N, Fb=2000N, poté reálnějšími 
provozními silami Fs=600N a Fb=1000N. Upevnění jsem nejprve provedl stejným způsobem 
tj. za spodní plochu jak popisuji výše. Tak bylo možné porovnat dosažené výsledky, 
především tedy deformace a napětí na zadní stěně, která čelí vysokému silovému náporu. 
Příklad okrajových podmínek finální konzoly je na obr. 77 v dolní části. 
Po zmíněných přípravách bylo možno přejít k samotnému spuštění výpočtu „solve“ 
resp. „nodal solution“, jehož výstupem byla celková deformace a průběh redukovaného napětí 
„von Mises stress“. 
 
6.5.5 ZÍSKANÉ VÝSLEDKY 
Jak jsem již zmínil v úvodu kap. 6.5, zde nastíním průřez jednotlivými konstrukčními 
návrhy, které doplním příslušnými analýzami napětí. 
- jeden z prvních návrhů kotvící konzoly včetně výsledku napěťové analýzy a 
deformace můžete vidět na obr. 78. Hmotnost této varianty činní 1222 g. 
 
 
Obr. 78 Jeden z prvních návrhů kotvící konzoly včetně napěťové analýzy 
Tento návrh dosahuje vysoké hodnoty max. napětí 1361,8 MPa. V tomto případě byla 
zatěžovaná pouze zadní stěna vypočtenými reakčními silami při působení extrémního zatížení 
(Fs=1000, Fb=2000N) dle rovnic 11 a 14. Nebyly tak tedy zachyceny reakční síly v místě 
pantů, a proto je tento výsledek brán jako orientační. Mohl jsem tak dále směřovat k dalším 
konstrukčním úpravám, které budou vést k lepším výsledkům 
Je však zřejmé max. napětí nacházející se na jednom z očekávaných míst, tj. zadní 
stěna, ke které jsou připevněny hydraulické válce. Právě proto bylo třeba se na tuto kritickou 
oblast zaměřit. S ohledem na nepříznivé výsledky při poměrně vysoké hmotnosti jsem 
provedl několik konstrukčních úprav. Základní plech jsem opatřil dalším zpevňujícím 
ohybem, do kterého se zároveň bude moci pohlcovat část napětí z oblasti upevnění válců. 
Dále jsem přepracoval tvar, tloušťku a počet žeber. Také došlo ke změně tloušťky základního 
plechu z 2 mm na 1,5 mm. Ten je opatřen dostatečným množstvím odlehčovacích otvorů a 
také došlo k dispozici a počtu připojovacích děr ze čtyř na tři díry. Tak tomu je i na stávajícím 
vozidle. Rozteč těchto děr je částečně omezena konstrukcí rámu. Povšimnout si můžeme i 
návrhu dorazu spojky. Další konstrukční návrh a analýza po již zmíněných změnách je zřejmá 
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- další vybraný návrh kotvící konzoly včetně jeho příslušné analýzy napjatosti a 
deformovaného tvaru je uvedený na obr. 79. Hmotnost této konzoly činní 861 g. 
 
Obr. 79 Vybraný návrh kotvící konzoly včetně průběhu napětí a deformace I 
Výrazného snížení max. napětí na hodnotu 562,87 MPa se jednak dosáhlo již 
zmíněnými úpravami, ale především přídavnými podložkami z hliníkové slitiny o tloušťce 1,5 
mm. Tyto podložky by byly vloženy při montáži mezi hydraulické válce a zadní stěnu 
konzoly. Tím dojde k vyztužení zadní stěny, a zároveň ke snížení napětí. Max. průhyb resp. 
deformace činní 0,33 mm. Max. napětí se nyní objevilo v ostrém přechodu žebra na zadní 
stěnu. Jedná se o koncentrované napětí, způsobené ostrým přechodem. Ve skutečnosti v tomto 
místě bude svár. Můžeme tedy konstatovat, že maximální výsledné napětí je zkresleno již 
zmíněným problémem. Avšak stále není uvažováno poměrně vysoké zatížení v místě pantů od 
reakčních sil Fsy a Fby. Proto jsem v dalším návrhu těmito zmíněnými reakcemi vypočtenými 
dle rovnic 10 a 12. zatížil vnitřní půlkruhové plochy trubiček, které simulují uvažovaná 
pouzdra. S ohledem na docílení co nejpřijatelnější hmotnosti jsem se ještě pokusil o 
razantnější odlehčení žeber. Tyto konstrukční návrhy jsou uvedeny na obr. 80 a obr. 81. 
Těmito úpravami jsem sice docílil ještě lehčího provedení, avšak už na úkor pevnosti, jelikož 
hodnoty max. napětí výrazně vzrostly. V prvním případě na hodnotu 699,33 MPa při 
hmotnosti 833 g. U druhého konstrukčního provedení dle obr. 80 se max. napětí vyšplhalo 
dokonce až na hodnotu 1327,4 MPa při hmotnosti 819 g.  
- tyto již zmíněné vybrané návrhy kotvící konzoly včetně jejich příslušných analýz 
napjatosti a deformovaného tvaru jsou uvedeny na obr. 80 a obr. 81. Na základě těchto 
výsledků jsem se vrátil ke koncepci méně odlehčených žeber. Další dva následné konstrukční 
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Obr. 80 Vybraný návrh kotvící konzoly včetně průběhu napětí a deformace II 
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- finální návrh kotvící konzoly včetně napěťových analýz a průběhů deformací 
s úvahou dvou krajních zátěžových stavů je znázorněný na obr. 82 a 83. Hmotnost finálního 
sestavení činní 856 g. 
 
Obr. 82 Finální návrh kotvící konzoly včetně napěťové analýzy a deformace - vysoké zatížení 
Z finální napěťové analýzy při zatížení silami (FBR1=FBR2=FBR3=FBR4=2462,5,25N), 
(FSR1=FSR2=1477,5N), (FBY=7850N) a FSY= 2727,5N plyne přibližně max. napětí 785 MPa při 
deformaci 0,27 mm. Z důvodu jednoduchosti a ušetření hmotnosti na šroubech se tým přiklání 
k upevnění pouze pomocí dutého čepu, jak uvádím v kap. 5 obr. 55. Proto je model řešen bez 
úvahy pouzder. Tj. důvod proč hodnota napětí vyskočila opět výše. Můžeme si povšimnout, 
že maximální napětí se nachází právě v místě ok pro čep, což se dalo vlivem extremního 
zatížení na relativně malé plošky předpokládat. Jde o poměrně vysoké kontaktní napětí 
v okách uchycení brzdového pedálu do jisté míry pravděpodobně ovlivněné také ostrými 
hranami.  
Abych si ověřil správnost výsledku, provedl jsem výpočet i v klasickém rozhraní 
Ansysu, kde jsem mimo jiné mohl lépe simulovat celkové silové působení a též namáhání 
v okách pomocí prutových náhrad. Zde výpočet vykázal hodnotu max. napětí 651,8 MPa, 
tedy o 133 MPa méně a velikost deformace 0,43 mm. Stále tak ale dochází k výraznému 
překročení meze kluzu, která pro daný materiál činí 235 MPa. Působiště max. napětí se 
nezměnilo. Tyto výsledky jsou zřejmé z obr. 83. 
Jakož tomu bylo v předchozích finálních analýzách, i v tomto případě jsem se snažil 
nastínit dva krajní výpočtové stavy. Jeden extrémní při již zmíněném zatížení a druhý 
s úvahou reálnějšího provozního stavu, tj. zatížení silami dle rovnic 14, 11, 10, 12 pro nízké 
zatížení (FBR1=FBR2=FBR3=FBR4=1231,25N), (FSR1=FSR2=1231,25), (FBY=3925N) a FSY= 
2055,6N. Právě tomuto zatížení bude konzola vystavena nejčastěji. Analýzu tohoto zátěžného 
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Obr. 83 Finální návrh kotvící konzoly včetně napěťové analýzy a deformace – vysoké zatížení 
 
Obr. 84 Finální návrh kotvící konzoly včetně napěťové analýzy a deformace – reálné zatížení 
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Z napěťové analýzy na obr. 84 plyne max. napětí 392,5 MPa a průhyb přibližně 0,16 
mm. Řešením téže úlohy v klasickém rozhraní Ansysu jsem vypočítal hodnotu max. napětí 
326 MPa a průhyb 0,21 mm.  
Abych zahrnul i situaci, kdy bude brzdný účinek rozdělen v poměru 60% / 40%. Tj. 
situace kdy dojde k nerovnoměrnému zatížení v místě brzdových válců vlivem působení 
vyšších sil na brzdový válec předního hydraulického okruhu, naopak dojde k odlehčení válce 
zadního okruhu. Výsledné analýzy těchto stavů pro oba krajní zátěžné stavy jsou uvedené na 
obr. 86, 87. 
 
 
Obr. 86 Napěťová analýza při rozložení brzdného účinku 60/40 – vysoké zatížení 
 
 
Obr. 87 Napěťová analýza při rozložení brzdného účinku 60/40 – reálné zatížení 
 
Abych se přiblížil reálnějšímu uchycení, provedl jsem také výpočet, kde je konzola 
chycena pouze za plochy podložek viz. obr. 88. Simuluji tedy uchycení pomocí tří šroubů. 
V tomto případě se hodnota max. napětí vyšplhala na 1126 MPa při deformaci 2,7 mm. 
Vysoké napětí se nyní pochopitelně nachází především v okolních místech podložek. Stále 
však i v místech ukotvení. Hodnota max. napětí je též do jisté míry zkreslena 
koncentrovanými napětími, způsobenými ostrými hranami podložek. Jisté však je, že tato 
místa budou i tak značně namáhána. Uchycení pouze třemi šrouby ve střední části spodní 
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tedy chceme zachovat jednoduchost a zároveň výrazně nezvyšovat hmotnost celého vozu. Ta 
by vzrostla např. v případě, že by se vařil plech v celé oblasti podlahy v místě pedálové 
skupiny, což není zrovna žádoucí řešení. Naopak by toto řešení nabídlo lepší dispozici 
připojovacích šroubových spojů. To by vedlo k lepšímu rozložení nežádoucího vysoké napětí.   
    
 
Obr. 88 Napěťová analýza kotvící konzoly – reálné zatížení 
 
Z výsledků výše uvedených analýz je patrné, že stále není dosaženo optimálních 
hodnot výsledného napětí, ale nelze říci do jaké míry je výpočet korektní, a do jaké míry je 
skutečné napětí ovlivněné napětím koncentrovaným. Také do jaké míry odpovídají uvažované 
reálné zatěžující síly skutečným působícím silám. S uvážením obdobné konstrukční varianty 
stávající pedálové skupiny již vystavené reálné zátěži, společně s aspektem požadované nízké 
hmotnosti včetně snadné a levné výroby z daného materiálu 11373, považuji tento dosažený 
výsledek za dostačující, ale ne zcela korektní. Proto raději doporučuji otvory pro ukotvení 
pedálů osadit již zmíněnými pouzdry. Jejich užitím dojde k částečné eliminaci vysokých 
kontaktních napětí v těchto místech. Další možnou variantou směřující ke snížení napětí 
v oblasti připojovacích děr je aplikace větších podložek, nebo jedné společné podložky, která 
by plnila funkci výztuhy. Případně by se musel přepracovat způsob uchycení více šrouby a 
s tím spojené řešení polohovatelnosti pedálové skupiny. Aby bylo možné dosáhnutí 
korektních výsledku při zachování přibližně stejné hmotnosti, bylo by třeba použít materiál 
s vyšší pevností, tj. i s vyšší mezí kluzu. Další možností je případné zesílení příslušných 
tloušťek dílčích kritických prvků, což by však už samozřejmě vedlo k nežádoucímu nárůstu 
celkové hmotnosti. Z výše uvedených skutečností plyne, že by bylo vhodné se tomuto návrhu 
ještě dále věnovat, aby se dosáhlo zcela korektních pevnostních výsledků. Jednou z možných 
cest je i zvážení vypuštění toho problémového prvku a ukotvit jednotlivé pedály přímo do 
pomocné konstrukce na rámu. 
 
6.6 VÝPOČET REAKČNÍCH SIL 
Abych byl schopný dospět k výsledkům napěťové analýzy základní konzoly v případě 
řešení v rozhraní Ansys Workbench, bylo třeba vypočítat vznikající reakční síly.  Jedná se o 
síly působící od spojkového a brzdového pedálu. Především se jedná o síly, působící v místě 
uchycení brzdových válců a spojkového válce. Tyto síly jsem pak aplikoval na předem 
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6.6.1 VÝPOČET REAKČNÍCH SIL SPOJKOVÉHO PEDÁLU 
Při prvním výpočtu jsem spojkový pedál zatěžoval vysokým zatížením FS´=1000N, ke 
kterému by mohlo docházet též v krizových situacích, kdy je pedál rázově zatížen a 
maximálně doražen na doraz. Taktéž na základě tohoto zatížení a vyhovujícího průběhu 
napětí mohu jistě konstatovat, že je pedál zcela bezpečný a nehrozí jeho přílišná deformace či 
prasknutí. Dalším zatěžujícím stavem byla už reálnější provozní síla FS´=600N, která nám 
odhalí průběh a maximální hodnoty napětí při běžném užívání. Ke zjištění reakcí však 
v prvním případě uvažuji zatížení FS=600N resp. FS=500N. Tj. vše k zatěžujícím silám. Na 
obr. 57 můžeme vidět příslušné silové schéma spojkového pedálu. Otočný pivot pedálu zde 
představuje rotační vazbu, včetně vazby představující tlačnou tyč spojkového válce. 
Uvolněním těchto vazeb dostáváme reakční sílu od tlačné tyčky spojkového válce FS2 a 
v případě rotační vazby uvažujeme pouze vznik reakce FSY, jelikož síla FSX je nulová. 
Výpočet těchto reakcí pro obě zmíněná zatížení, kdy dochází k zatížení pouze tlačné tyče 
spojkového válce, je proveden dle rovnice 9. 
 
Obr. 57 Silové schéma spojkového pedálu 
 






































































   
(9)
 
Dalším předpokladem je kontakt spojkového pedálu a jeho dorazu. Tím dochází ke 
vzniku reakční síly FS1 dle obr. 58. Abychom zachytili zvýšené zatížení pedálu, které vzniká 
při doražení pedálu na doraz, navyšuji působící zatížení z 600N na 1000N (již objasněno 
v kap. 6.6.1) a v případě aplikace nižšího zatížení z 500N na 600N (tj. navýšení o 20%). 
Výpočet reakční síly dorazu a přepočet reakční síly FSY v místě čepu pedálu je zřejmý 
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Obr. 58 Silové schéma spojkového pedálu při kontaktu s dorazem 
 


























































































Na základě zjištěné reakce FS2 a působícího zatížení FS na pedál je možné vypočítat 
velikost reakčních sil FSR1 a FSR2 působících v místě uchycení spojkového válce dle rovnice 
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Obr. 59 Prostorové schéma nejen reakčních sil v místě upevnění spojkového válce 
 
6.6.2 VÝPOČET REAKČNÍCH SIL BRZDOVÉHO PEDÁLU 
Taktéž v případě brzdového pedálu jsem uvažoval dva zátěžné stavy. V první řadě 
jsem brzdový pedál zatěžoval stanovenou silou FB=2000N, v druhém případě sílou poloviční. 
Tj. odůvodněno v kapitole 6.2.5. Rozložení sil a kinematických vazeb je obdobné jako 
v případě spojky, pouze zde navíc vystupuje rozdělovač brzdných sil. Při sešlápnutí pedálu je 
tedy přenášena síla FB1 na již zmíněný rozdělovač dle obr. 60, dále přes obě tlačné tyčky 
brzdových válců až k jejich samotnému upevnění. Výpočet reakčních sil FB1 a FBY je 
proveden dle rovnice 12. 
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Rozložení reakčních sil FR1 a FR2 od tlačných tyček brzdových válců působících na 
rozdělovač brzdných sil, který je v centrální poloze, je zakresleno na obr. 61. Jejich velikost je 
vypočtena dle rovnice 13. 
 
Obr. 61 Schéma silového působení na rozdělovač brzdných sil 
 










































































Na základě zjištěných reakcí FR1, FR2 a působícího zatížení FB na pedál je možné 
vypočítat velikosti reakčních sil FBR1, FBR2, FBR3 a FBR4 působících v místě uchycení 
brzdových válců dle rovnice 14. Schéma těchto reakčních sil FBR1, FBR2, FBR3 a FBR4 včetně 







































































Obr. 62 Prostorové schéma nejen reakčních sil v místě upevnění brzdových válců 
 
Abych zahrnul i situaci, kdy bude brzdný účinek rozdělen v poměru 60% / 40% je 
třeba konzulu zatížit silami odpovídajícími tomuto brzdnému poměru. Proto je třeba 
přepočítat velikost reakčních sil FR1, FR2, FBR1, FBR2, FBR3 a FBR4. Tj. stav kdy se síla FB1 
nenachází v centrální poloze, jako tomu bylo předchozím případě viz. obr. 89. 
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Velikosti reakčních sil FR1, FR2 jsem vypočítal pomocí zmíněného poměru, dále 
následuje výpočet sil FBR1, FBR2, FBR3 a FBR4, který je proveden stejným způsobem jako 
v případě centrálního rozložení. Výsledné vypočtené hodnoty sil pro krajní zátěžné stavy 
uvádím níže. 






















































7 DOSAŽENÉ VÝSLEDKY 
V této předposlední kapitole stručně porovnám dosažené výsledky s výsledky stávající 
pedálové skupiny na obr 90. Dále zde budou prezentovány realizované výsledné návrhy. 
7.1 POROVNÁNÍ SE STÁVAJÍCÍ PEDÁLOVOU SKUPINOU 
Nedokonalost poměrně drahé současné pedálové skupiny od anglického výrobce Obp, 
byla vhodnou motivací pro nový konstrukční návrh, který bude disponovat nejen 
příznivějšími pevnostními výsledky, ale také nízkou hmotností. Dále bylo třeba eliminovat 
nežádoucí vůle a zajistit správné vracení pedálů do výchozích poloh. Těmto požadavkům se 
mi z teoretického hlediska podařilo vyhovět. Avšak samotný návrh nejlépe otestuje až praxe. 
 
Obr. 90 Současná pedálová skupina od anglického výrobce Obp [21] 
Mám-li se vyjádřit k výsledným hodnotám max. napětí, v případě stávající pedálové 
skupiny dosahoval brzdový pedál při zatížení silou 2000 N max. napětí až 1669 MPa. 
Spojkový pedál byl zatížen silou 600 N a jeho výsledné napětí vyšlo cca 210 MPa. Srovnáním 
těchto hodnot s hodnotami, které vykazují mé návrhy dle tab. 4, je možné konstatovat, že se 
mi podařilo dosáhnout slušných výsledků a zároveň docílit podstatně nižší hmotnosti. 
Výsledky max. napětí jednotlivých pedálů s úvahou max. zatížení jsou pro přehlednost 
uvedeny v tab. 4. 
Tab. 4 Výsledná max. napětí a bezpečnosti jednotlivých pedálů 
  
Spojkový pedál Brzdový pedál Akcelerační pedál 
Max. zatěžující síla F 1000 N 2000 N 600 N 
Redukované napětí σredMAX 115,18 MPa 238,46 MPa 207,86 MPa 
Koeficient bezpečnosti k 4,3 2 2,4 
 
Pro názornější porovnání hmotností vybraných prvků jsem vypracoval tab. 5, ze které 
je jednoznačné snížení hmotnosti oproti stávající pedálové skupině ze 4000g na 3183g. Je 
tedy zřejmé, že jsem se dostal na přijatelnou nízkou hmotnost a zároveň dosahuji nižších 






Tab. 5 Srovnání hmotností vybraných prvků současné a navržené pedálové skupiny 
  






















221 274 204 856 310 236 3183 
Pozn. hmotností pedálů se rozumí: hmotnost celého sestavení pedálu tj. (rameno, šlapka, 2 x 
zápustné spojovací šrouby, 2 x ložisko) 
 
Dále se budu snažit vyjádřit k výsledkům základní konzoly a též porovnat s výsledky stávající 
varianty. U stávající pedálové skupiny byla konzola zatěžována reakčními silami 
vycházejícími z ovládacích sil na jednotlivé pedály. Tj. 600 N na brzdový pedál a 500 N na 
spojkový. Hodnota max. napětí dosahovala vysoké hodnoty 2273 MPa. Tato analýza je 
nejvíce srovnatelná s analýzou na obr. 88, kde je hodnota maxima 1126 MPa. Nejprve je však 
nutné zmínit, že v tomto případě uvažuji vyšších ovládacích sil, tj. 1000 N na brzdový pedál a 
600 N na spojkový a i za těchto okolností dosahuji přibližně polovičního napětí a zároveň i 
nižší hmotnosti 856 g viz. tab. 5. Ostatní analýzy nelze vůči stávající variantě konzoly 
objektivně posuzovat, jelikož jsou odlišné okrajové podmínky. Přesto mohu konstatovat, že se 
mi podařilo dosáhnout příznivějších, ale stále nekorektních pevnostních výsledků. 
 
7.2 REALIZACE KONSTRUKČNÍCH NÁVRHŮ 
Prostřednictvím sponzorského partnera BOSCH DIESEL s.r.o. došlo k realizaci 
pedálových konstrukčních návrhů. Samotnému frézování jednotlivých pedálů předcházelo 
vytvoření CNC programů, vycházejících z příslušných CAD modelů. O to se postaral Ing. 
Josef Sedlák, Ph.D z Ústavu strojírenské technologie ve spolupráci s firmou BOSCH, kde se 
tyto pedály postupně obráběly. Oběma partnerům a nejen jim patří velké dík. Pro přiblížení 
samotné výroby uvádím obr. 91, kde je zachycen průběh frézování. 
 






Finální provedení jednotlivých ramen pedálů následně opatřených šlapkami pedálů je 
zobrazeno na obr. 92. Vpravo na tomto obrázku si můžeme povšimnout osazení pedálů 
ložisky, které budou zajišťovat plynulý chod a přesnější vedení pedálů.  
Postupně se rýsuje i svařovaná základní konzola viz. obr. 93, které předcházelo 
vypalování jednotlivých prvků konzoly laserem a následné ohýbání. Společně s výrobou 
všech prvků přicházely různé požadavky na výkresovou dokumentaci. V případě vypalování 
jsem na žádost firmy musel např. vytvořit pro každý prvek soubor s příponou dxf, pomocí 
kterého bylo možno vypálit požadované součásti. Dále byl třeba výkres na následné ohýbání 
základní desky konzoly. V neposlední řadě byly požadovány i informativní výrobní výkresy 
jednotlivých ramen pedálů. 
 
 
Obr. 92 Finální výrobky navržených pedálů 





ORIENTAČNÍ CENOVÁ KALKULACE 
8 ORIENTAČNÍ CENOVÁ KALKULACE 
Celkové náklady spojené s výrobou pedálové skupiny nelze přesně vyčíslit. Tj. z důvodu, 
že nejnákladnější položkou je výroba frézovaných pedálů, která byla řešena v rámci 
sponzorské spolupráce s firmou Bosch Diesel s.r.o. V případě, že by se frézování pedálů 
zadávalo externí firmě, částka by se pohybovala řádově v deseti-tisících korun. Podobně 
obtížné je to i se zjištěním ceny požitých materiálů a výroby výpalků konzoly. Tyto zakázky 
byly fakturovány za celkové dodávky a nelze tak určit finanční podíl odpovídající mému 
zadání. Proto jsem uvedl alespoň orientační ceny pořizovaných dílů od firmy AP Racing 
v kap. 4., které výrazně ovlivňují výši celkových nákladů. Ložiska pedálů byla zajištěna též 
v rámci sponzorství s firmou  SKF. Zbývají tedy ostatní náklady užitých spínačů, dorazů, 
šroubů, pružiny atd., které jsou v řádech stovek korun. Proto uvádím pouze přibližné náklady, 
které činní cca 15000 Kč. V uvedené částce nejsou započítány náklady na materiály a výrobu.       
Pořizovací cena stávající pedálové skupiny je caa 14000 Kč. Je nutné zmínit, že se jedná o 
jednou z nejlevnějších pedálových skupin, která nedisponuje příznivými pevnostními 
výsledky. Dále není osazena tak kvalitními komponentami, jako v případě mého návrhu. 
Jelikož se v mém případě nemusela z uvedených důvodů hradit výroba pedálů, považuji 








Cílem této diplomové práce byl vhodný konstrukční návrh pedálové skupiny 
formulového vozidla. Samotnému návrhu předcházelo shromažďování informací týkajících se 
této problematiky. Ovšem většina závodních týmů se se svým konstrukčním řešením příliš 
nechlubí a podobně je to i s dostupnou odbornou literaturou. Avšak nenechal jsem se odradit a 
snažil se vypořádat s požadovanými úkoly. 
Nejprve si bylo třeba ujasnit a stanovit jaké požadavky jsou na pedálovou skupinu 
kladeny a jaké konstrukční řešení jim bude schopné nejlépe vyhovět. Tyto požadavky jsem 
konzultoval společně s týmem. Nedokonalost stávající zakoupené pedálové skupiny 
prozradila řadu požadavků, na které se bylo třeba zaměřit. Především vyhovět pevnostním 
podmínkám, zajistit pevné a tuhé uložení pedálů, včetně eliminace vůle v uložení. Dále pak 
plynulý chod všech pedálů a jejich správné vracení. Velký důraz byl však kladen na docílení 
přijatelně nízké hmotnosti. Na základě těchto skutečností a zjištěných informací jsem se 
přiklonil k výrobě frézovaných pedálů. 
Přicházející výsledky mých prvních návrhů vedly k řadě konstrukčních úprav modelů, 
tzn. i přepočtům napěťových analýz, než jsem se dobral dostačujících přijatelných výsledků. 
Právě již zmíněným napěťovým analýzám předcházelo stanovení velikostí zatěžujících sil. 
Zatížení brzdového pedálu je stanoveno pravidly na 2000 N, avšak při zatěžování spojkového 
a plynového pedálu jsem vycházel z experimentálně zjištěných hodnot, kterých síla může 
nabývat např. v krizových situacích. Je nutné zmínit, že všechny tyto síly jsou dosti přehnané, 
proto řeším finální návrhy i s úvahou reálnějšího zatížení. 
Bylo nutné vymodelovat jednotlivé prvky, ze kterých jsem následně vytvořil konečný 
CAD model pedálové skupiny, který jsem následně začlenil do celkové sestavy formulového 
vozidla. Vybrané prvky této skupiny jsem pak podrobil napěťovým analýzám. Tj. analýza 
spojkového, brzdového, plynového pedálu a analýza kotvící konzoly. Všechny pedály jsou 
vyfrézovány z vysoce pevnostní hliníkové slitiny CERTAL AW EN 7022, které odpovídá 
mez kluzu 495 MPa. Lišící se hodnoty výsledných bezpečnostních koeficientů u brzdového a 
spojkového pedálu jsou způsobeny vyvozovanými silovými nepoměry na jednotlivé pedály. 
Především výrazně vyšším zatížením na brzdový pedál. Chceme-li tedy zachovat rozměrovou 
podobnost a design, je zřejmé, že ve srovnání s brzdovým pedálem bude spojkový pedál 
mírně předimenzován. Avšak i tak je dosaženo přijatelné nízké hmotnosti. Můžu tedy 
konstatovat, že dosažená max. napětí uvedená v tab. 4 v kap. 7 nepřesahují již zmíněnou mez 
kluzu a považuji tyto navrhnuté pedály za plně vyhovující a především dostatečně bezpečné.  
Naopak z napěťových výsledků základní konzoly je patrné, že stále není dosaženo 
optimálních hodnot výsledného napětí. Nejvyšší hodnota max. napětí ze všech uvedených 
analýz konzoly nabývá hodnoty 1126 MPa. Ve srovnání se stávající variantou uvažuji však 
vyšších ovládacích sil, tj. 1000 N na brzdový pedál a 600 N na spojkový a i za těchto 
okolností dosahuji přibližně polovičního napětí a příznivě nižší hmotnosti 856 g. Nelze však 
říci, do jaké míry jsou provedené výpočty korektní, a do jaké míry je výsledek zkreslený 
koncentrovaným napětím, či do jaké míry odpovídají uvažované reálné zatěžující síly 
skutečným působícím silám. Na základě čtyř aspektů, tj. (dosavadní neselhání stávající 
obdobné konstrukce, důrazu na nízkou hmotnost, snadné a levné výroby z daného materiálu 
11373), považuji tento dosažený výsledek za dostačující. Podařilo se mi dosáhnout 
příznivějších pevnostních výsledků vůči stávající konzole, ale stále nejsou zcela korektních. 
Z výše uvedených skutečností plyne závěr, že by bylo vhodné se tomuto návrhu ještě dále 
věnovat, aby se dosáhlo zcela korektních pevnostních výsledků. 
Jedním z posledních cílů je vyslovení se k vhodným konstrukčním variantám 






kovanými pedály. Jelikož v rámci projektu FSAE jde o případ kusové výroby, kované a 
odlévané pedály by vyšly finančně příliš draho. Předcházející příprava náročných forem, tj. 
v případě litých pedálů doplněná následným obráběním funkčních ploch odlitku či naopak 
tvorba zápustky pro kované varianty se vyplatí pouze v případě sériové výroby. Proto jsem i 
já od těchto možností upustil a rozhodoval se mezi variantou frézovanou nebo dostupnější 
svařovanou z ocelových plechů či profilů. Svařovaná verze nabízí poměrně nízké přijatelné 
výrobní náklady a výrobní nenáročnost. Avšak její nevýhodou je ovlivnění materiálu 
samotným svařováním a zároveň disponuje vyšší nežádoucí hmotností. Abych byl schopen 
výrazně snížit hmotnost oproti stávající svařované skupině, rozhodl jsem se pro frézovanou 
variantu pedálů z lehké, vysoce pevnostní, hliníkové slitiny. Při frézování sice dochází 
k narušení struktury materiálu, resp. povrchu, ale tuto skutečnost zohledním dostatečnou 
hodnotou koeficientu bezpečnosti. Jedná se též o výrobní proces, který se v případě kusové 
výroby dosti prodraží. Ale sponzorská spolupráce s mezinárodní firmou BOSCH DIESEL 
s.r.o. nám, resp. mně umožnila realizovat tuto výrobu, mnou navrhnutých frézovaných pedálů. 
Obdobné zmíněné skutečnosti se vztahují i na výrobu základní konzoly, která je součástí 
kompaktního provedení pedálové skupiny. Je jisté, že např. odlévaná konzola bude vykazovat 
mnohem vyšší tuhost, než konzola svařovaná z ocelových plechů. Též bylo třeba zohlednit 
příznivé výrobní náklady, proto je opět vyloučena výroba formy či zápustky. Tuto skutečnost 
jsem respektoval a frézované pedály jsem ukotvil do svařované konzoly. Ta je dostatečně 
vyztužena šesti žebry a hliníkovými zpevňujícími podložkami umístěnými pod válci na zadní 
stěně konzoly. 
Jednoznačně jsem docílil nižší hmotnosti oproti stávající pedálové skupině, konkrétně 
ze 4000 g na 3183 g. Je tedy zřejmé, že zvolenou frézovanou variantou jsem se dostal na 
přijatelně nízkou hmotnost a ještě dosahuji nižších hodnot maximálních redukovaných napětí. 
Výsledkem práce je realizované, lehké funkční provedení pedálové skupiny, osazené 
frézovanými pedály, ukotvenými v plechové svařované konzole, vážící 3183g. 
Na tuto práci je možné navázat dalšími konstrukčními návrhy, resp. úpravami, které 
by mohli vést ještě k důslednějšímu odlehčení pedálů, jelikož pevnostní výpočty to stále 
dovolují. Jednou z možných cest je provést návrh ukotvení jednotlivých pedálů přímo do 
konstrukce rámu, čímž by se dalo vyhnout problémovým kritickým napětím konzoly a 
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SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
 
dL [mm] vzdálenost od působiště síly FB  k levé tyčce brzdového válce 
dR [mm] vzdálenost od působiště síly FB  k pravé tyčce brzdového válce 
E [MPa] Youngův modul pružnosti v tahu 
FB [N] síla působící na brzdový pedál 
FB1 [N] síla působící na rozdělovač brzdných sil 
FBR1 [N] reakční síla v ose uchycení brzdového válce 
FBR2 [N] reakční síla v ose uchycení brzdového válce 
FBR3 [N] reakční síla v ose uchycení brzdového válce 
FBR4 [N] reakční síla v ose uchycení brzdového válce 
FBY [N] reakční síla v místě ukotvení brzdového pedálu 
FL [N] síla působící na levý hlavní brzdový válec 
FMC [N] síla působící na píst brzdového válce 
FPP [N] síla působící na brzdový pedál 
FR [N] síla působící na pravý hlavní brzdový válec 
FR1 [N] reakční síla od tyčky brzdového válce 
FR2 [N] reakční síla od tyčky brzdového válce 
FS [N] síla působící na spojkový pedál 
FS1 [N] reakční síla od spojkového dorazu 
FS2 [N] reakční síla od tyčky spojkového válce 
FSR1 [N] reakční síla v ose uchycení spojkového válce 
FSR2 [N] reakční síla v ose uchycení spojkového válce 
FSY [N] reakční síla v místě ukotvení spojkového pedálu 
k [-] koeficient bezpečnosti 
L [mm] vzdálenost mezi místy uchycení hlavního brzdového válce 
MMC [mm] vzdálenost daná pohybem pístu jednoho brzdového válce 
MPP [mm] vzdálenost daná pohybem pedálu 
PR [-] pedálový poměr 
σK [MPa] mez kluzu 
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Příloha 7: Další příklady konstrukčních návrhů kotvící konzoly včetně napěťových analýz 
 
Vybraný návrh kotvící konzoly včetně průběhu napětí a deformace IV 
 
 
Vybraný návrh kotvící konzoly včetně průběhu napětí a deformace V 
